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RÉSUMÉ 
Le but de la présente étude est d'élargir la base de connaissances sur l'écoulement et le 
transfert de chaleur dans les échangeurs de chaleur à plaques. Pour cela, une étude 
expérimentale et des simulations numériques ont été réalisées. Le montage expérimental a 
servi à valider le modèle numérique et à explorer le régime de convection mixte. Le modèle 
numérique représente fidèlement l'ECP utilisé dans ce travail, qui contient deux canaux 
confinés par des plaques de type chevron. La validation a été faite pour le régime laminaire et 
pour le régime turbulent, dans lequel un modèle de turbulence a été choisi comme le plus 
adéquat, suite à une étude comparative entre plusieurs modèles. Le modèle numérique a été 
utilisé pour compléter les données expérimentales et pour explorer des niveaux intangibles 
expérimentalement. Ainsi, les champs thermique et d'écoulement dans cet ECP ont été étudiés 
pour deux combinaisons de fluide : eau - eau et eau - huile de moteur. On a mis en évidence la 
non-uniformité du champ de températures et le fait que pour ce type particulier d'ECP, les 
fluides suivent préférentiellement deux passages lisses situés le long des bords des canaux. La 
dépendance du nombre de Reynolds de ces phénomènes a été mise en évidence. Le modèle 
numérique a pu être modifié pour évaluer l'effet des canaux lisses périphériques sur le 
transfert de chaleur et les pertes de pression. Ce modèle consiste de la même géométrie, avec 
ces canaux périphériques obturés. Cette comparaison montre que l'absence des passages lisses 
provoque l'augmentation du transfert thermique et aussi, des pertes de pression. Une autre 
modification portant sur la comparaison des configurations verticale et en diagonale a été faite 
numériquement. Des différences quantitatives insignifiantes concernant les performances 
thermiques et hydrauliques ont été remarquées. Une investigation sur l'influence de la 
convection naturelle sur le transfert de chaleur et les pertes de pression a été faite. Dans ce but, 
le montage expérimental a été muni d'un pivot avec lequel l'ECP pouvait être inversé. On a 
conclu que la position de l'ECP influence significativement sur les performances thermiques 
et sur les pertes de pression dans le régime d'écoulement de faible nombre de Reynolds. 
Mots-clés : Échangeur de chaleur à plaques, Ecoulement laminaire, Écoulement turbulent, 
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CHAPITRE 1 INTRODUCTION 
1.1 Intérêt de recherche 
De nos jours, l'économie de l'énergie représente l'un des problèmes majeurs du monde. De 
plus en plus, on met l'accent sur le développement durable que suppose le progrès de la 
société actuelle en tenant compte du milieu ambiant et de l'héritage laissé aux futures 
générations. Les ressources énergétiques doivent donc être consommées d'une manière 
rationnelle, économique, et on met l'accent sur le développement de nouvelles sources 
d'énergie et sur l'amélioration des processus de production et transfert d'énergie existants. 
Les échangeurs de chaleur représentent la composante clé de tous les systèmes de production 
et transfert d'énergie. Il existe une multitude de types d'échangeurs de chaleur, parmi lesquels 
les échangeurs de chaleur à plaques (ECP), notre sujet de recherche. 
Ce projet de recherche se propose d'éclaircir quelques problèmes concernant les ECP, 
problèmes qui n'ont pas été étudiés auparavant et de contribuer à leur amélioration. Les outils 
qui seront utilisés dans ce travail sont l'investigation expérimentale et la simulation 
numérique. 
1.2 Quelques notions de base sur le CFD 
Le CFD (« Computational Fluid Dynamics ») est une branche de la niécanique des fluides qui 
utilise des méthodes numériques et des algorithmes pour analyser et résoudre des problèmes 
qui impliquent des fluides en mouvement. Bref, les équations différentielles qui gouvernent le 
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transport de la masse, de la quantité de mouvement, des variables turbulentes et de l'énergie 
sont résolues numériquement. 
De nos jours, le CFD est un outil très puissant, utilisé souvent dans plusieurs domaines 
industriels et de recherche. Dans certaines conditions, il peut compléter et même remplacer 
des investigations expérimentales. 
Dans le cas des problèmes dont le modèle mathématique n'est pas suffisamment développé 
encore (il contient des approximations, des incertitudes - par exemple les modèles RANS de 
turbulence), le CFD peut être utilisé seulement après une validation expérimentale. Cette 
comparaison est nécessaire pour établir le degré d'agrément entre les résultats numériques et 
la réalité. 
Comparativement avec les investigations expérimentales, le CFD offre une série d'avantages : 
• Coût réduit, surtout quand le modèle numérique remplace un modèle physique de 
grande dimension ou très compliqué 
• Vitesse : une simulation numérique peut être très rapide. Plusieurs configurations 
d'un modèle peuvent être étudiées et comparées dans un seul jour. Une investigation 
expérimentale prendrait beaucoup plus de temps. 
• Des informations complètes: toutes les variables d'un problème (vitesses, 
températures, pression, etc.) sont disponibles partout dans le domaine de calcul, alors 
que, dans le cas d'une expérience, il y a plusieurs endroits inaccessibles pour des 
instruments de mesure. 
• Habileté de simuler des conditions difficiles à atteindre par des expériences: des 
modèles de très petite ou très grande taille, des températures très élevées ou très 
basses, des processus très lents ou très rapides. 
• Possibilité d'idéaliser : dans certaines simulations on veut se concentrer sur quelques 
paramètres essentiaux et éliminer d'autres qui ne sont pas pertinents. 
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1.2.1 L'analyse d'un processus par le CFD 
L'analyse d'un problème par le CFD suppose plusieurs étapes : 
• Le prétraitement : 
o La définition de la géométrie d'intérêt : le domaine de calcul 
o La génération du maillage : la subdivision du domaine de calcul dans 
plusieurs sous-domaines (cellules, volumes ou éléments - selon la méthode 
de discrétisation) 
o La sélection des phénomènes physiques qui doivent être modélisés 
o La définition des propriétés physiques des fluides et des solides 
o La spécification des conditions aux limites dans les sous-domaines situés 
aux frontières du domaine de calcul. 
• La résolution du problème 
o On établit les plus importants phénomènes physiques qui ont lieu dans le 
domaine de calcul et on écrit les équations différentielles qui les décrivent 
o Ces équations différentielles sont ensuite transformées dans des équations 
algébriques linéaires. 
o Le système d'équations algébriques est résolu. 
o II existe plusieurs techniques numériques de discrétisation et de résolution de 
ce système d'équations. Les plus importantes sont les différences finies, les 
éléments finis et les volumes finis. Cette dernière méthode sera utilisée dans 
le présent ouvrage. 
• Le post-traitement : 
o L'analyse des résultats 
o Les variables sont disponibles dans tous les sous-domaines de calcul 
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Dans ce qui suit, nous allons insister davantage sur la technique des volumes finis parce que 
les simulations pour ce projet de doctorat seront effectuées avec le code numérique Fluent qui 
utilise cette méthode. 
1.2.2 Résolution des équations gouvernantes par la technique des volumes 
finis 
Le premier pas dans l'application de la méthode des volumes finis est de créer le maillage du 
domaine, c'est-à-dire de diviser le domaine de calcul en plusieurs volumes de petite taille, qui 
entourent les nœuds du maillage. 
Pour un problème d'écoulement de fluide et transfert de chaleur, les équations différentielles 
gouvernantes sont celles de la conservation de la masse, de la conservation de quantité de 
mouvement, de l'énergie et les équations de transport pour les quantités turbulentes. Pour 
chaque inconnue (propriété) <E>, l'équation gouvernante respective peut être écrite sous la 
forme suivante [Patankar, 1980, Versteeg et Malalasekera, 1995]: 
d(p • O) 
- ^ - — - + div(p • * • u) = div(r • grad O) + S* (1.1) 
at 
Dans cette équation, les termes représentent : 
• <J> - inconnue (propriété) de l'équation par exemple les composantes du vecteur de 
vitesse selon les axes X, Y, Z pour les équations de conservation de la quantité de 
mouvement ou la température pour l'équation de l'énergie). 
• p - la densité du fluide 
• u - le vecteur de vitesse 
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• r - le coefficient de diffusion pour l'équation respective (par exemple la viscosité 
dynamique pour les équations de conservation de la quantité de mouvement ou la 
conductivité thermique pour l'équation de l'énergie) 
• S<j> - terme source 
L'idée principale derrière cette méthode est de résoudre toutes ces équations différentielles en 
les transformant dans un système d'équations algébriques linéaires, une pour chaque volume 
fini. La procédure de transformation des équations consiste dans une intégration suivie d'une 
transformation en différences finies. On obtient, dans le cas le plus complexe (tridimensionnel 
et en régime transitoire), des expressions dans lesquelles la valeur d'une variable <D dans un 
nœud P dépend des valeurs de <$ dans les nœuds immédiatement voisins. La forme contractée 
de ces expressions est : 
aP-<î>p=2_tanv-<Pnv + bs (! 2) 
n 
Où: 
• ap, anv - les coefficients des termes <ï> dans le nœud P, respectivement dans les nœuds 
voisins (indice « nv »). Ce sont des constantes dont l'expression mathématique 
dépend des propriétés physiques du fluide, des dimensions géométriques des 
volumes, de la position des centroïds des volumes par rapport aux faces des volumes, 
etc. 
• bs - un terme source qui tient compte de la génération de la propriété Q> dans le 
volume respectif 
Les expressions des coefficients a\ dépendent du problème particulier étudié : elles sont 
différentes par exemple pour des équations qui incluent des termes de diffusion et convection 
de O par rapport à des équations qui incluent seulement le phénomène de diffusion. Pour un 
problème qui implique seulement de la diffusion, une formulation centrée des coefficients a; 
est acceptable : c'est-à-dire on peut considérer que tous les nœuds voisins influencent 
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également le nœud central P. Par contre, pour des problèmes de convection, la valeur d'une 
propriété O dans un nœud P n'est pas influencée avec le même poids par tous les nœuds 
voisins, les plus grands poids doivent appartenir aux nœuds situés en amont et la formulation 
centrée peut mener à des résultats irréalistes et, parfois, même à la divergence de la solution. 
Pour ce genre de problèmes complexes, qui impliquent de la diffusion et de la convection, il 
existe plusieurs schémas pour écrire ces coefficients, parmi lesquels : 
• Le schéma décentré en amont (« upwind ») de premier ou deuxième ordre 
• Le schéma en loi de puissance (« power law ») 
• Le schéma hybride 
• Le schéma QUICK ("Quadratic Upstream Interpolation for Convective Kinetics") 
Ces schémas ont de différents degrés de précision et on a observé que chacun est approprié 
pour certains types de maillages et d'écoulements [Fluent, 2006]. 
Les équations du système d'équations 1.2 sont couplées, c'est-à-dire les mêmes inconnues 
paraissent dans plusieurs équations et les équations doivent être résolues simultanément. Ce 
système est apparemment prêt à être résolu : on a n équations et n inconnues. 
Certains auteurs [Patankar, 1980, Versteeg et Malalasekera, 1995] ont montré que la 
principale difficulté dans la résolution de ce système est le fait qu'il n'existe pas d'équation 
pour calculer directement la pression. La pression est incluse dans les termes source des 
équations de quantité de mouvement. C'est à cause de cela qu'on parle du couplage pression -
vitesse. 
Pour traiter ce couplage, plusieurs algorithmes ont été développés, parmi lesquels on cite 
SIMPLE, SIMPLER, SIMPLEC, PISO, etc. Tous les algorithmes de couplage pression -
vitesse consistent de certaines procédures itératives (plusieurs pas de calcul sont répétés 
jusqu'à ce que les variables tendent vers leurs valeurs finales). 
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Pour exemplifier, on présente ici le schéma de l'algorithme SIMPLE (« Semi-Implicit Method 
for Pressure-Linked Equations »), qui a été développé par Patankar et Spalding en 1972. 
1. Supposer un champ de pression initial p* 
2. Résoudre les équations discrétisées de conservation de la quantité de mouvement 
pour obtenir u*, v* et w* 
3. Calculer une correction p " 
4. Calculer le champ de pression corrigé p = p*+ p " et les vitesses corrigées u, v et w 
(u = u*+ u"; v = v*+ v"; w = w*+ w"). Les corrections u", v" et w " sont 
calculées à partir du champ de pression corrigé. 
5. Résoudre les autres équations de transport pour les propriétés d> (si elles 
influencent l'écoulement ; sinon - on les calcule après avoir obtenu le champ de 
vitesses) 
6. Retourner au pas 2, en considérant la pression obtenue p comme nouvelle pression 
supposée (p* = p) 
1.2.3 Les critères de vérification de la solution numérique obtenue 
La convergence d'un problème signifie que les variables impliquées ne changent plus 
significativement, quel que soit le nombre d'itérations qui suit. Dans toute simulation 
numérique, on établit des critères de convergence en termes de résidus. En général, on définit 
un résidu pour chaque variable qui exige une équation dans le système d'équations 
gouvernantes du problème. 
Le résidu norme (« scaled residual ») pour une variable <£> est défini par l'équation 1.3. Si on 
analyse l'équation 1.2, à partir de laquelle cette expression a été développée, on observe qu'en 
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fait le résidu est le rapport entre la somme du changement des valeurs de la variable <£> entre 
deux itérations successives dans tous les nœuds du domaine et la somme des valeurs de la 
variable (D dans tout le domaine. 
R = Znœuds P abs g a n v • d>nv + b s - a P • <DP] 
Snœuds P a^S [a P • <PP] 
En général, des valeurs réduites des résidus nous indiquent que la solution change très 
lentement avec le nombre d'itérations, ce qui pourrait être un indicateur de la convergence 
(surtout une convergence qualitative, c'est-à-dire les principaux traits de l'écoulement sont 
établis). Pourtant, dans certains cas, des résidus faibles ne signifient pas que la solution a 
convergé, il faut également vérifier la conservation globale de certaines quantités (par exemple 
la masse et l'énergie), parce que la convergence d'un problème signifie non seulement la 
convergence qualitative, mais aussi une convergence quantitative, c'est-à-dire la conservation 
de toutes les quantités doit être satisfaite dans tous les volumes du domaine. Par la suite, la 
conservation globale (pour tout le domaine de calcul) de ces quantités doit être satisfaite. Une 
autre possibilité de vérifier la convergence est de montrer que la solution obtenue ne dépend 
pas des conditions initiales. 
La première étape dans la résolution correcte d'un problème est la génération d'un maillage 
adéquat. Chaque simulation demande certaines caractéristiques du maillage à la proximité des 
parois, dépendamment des conditions aux limites, de la géométrie et du traitement de la paroi 
choisi. Pour la même géométrie, il n'y a pas de maillage universel, pour tous les modèles, 
laminaires et turbulents. Dépendamment du type d'écoulement rencontré, le maillage doit 
posséder une certaine finesse non seulement au voisinage des parois, mais aussi dans le reste 
du domaine, surtout dans les endroits où il y a des gradients forts des variables. Pour un 
problème donné, on peut parler d'une optimisation du maillage, surtout dans les régions 
éloignées des parois, parce que, en général, les résultats deviennent de plus en plus précis, 
avec l'augmentation du nombre de nœuds. De l'autre côté, le temps de calcul croît également 
avec le nombre de nœuds. Un optimum peut être trouvé en considérant le fait qu'à partir d'une 
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certaine densité de nœuds, les résultats ne changent plus significativement avec 
l'augmentation du nombre de nœuds. 
Pour un problème donné, il faut s'assurer que pour chaque maillage testé les coordonnées y+ 
des centroïds des volumes de la première couche à côté les parois sont situées dans les 
intervalles indiqués pour chaque modèle de turbulence. On doit également s'assurer d'avoir un 
nombre suffisant de points dans chaque des sous-couches suivantes dans la direction vers 
l'extérieur de la couche limite. Ensuite, la densité de nœuds dans le domaine doit être 
augmentée jusqu'à ce qu'on observe qu'il n'y a plus de changement significatif au niveau des 
variables les plus importantes pour le problème considéré. Il faut souligner que le raffinement 
du maillage est l'outil principal dans le CFD pour augmenter la précision des simulations. Son 
choix est très important, un maillage mal généré peut mener à la divergence du processus 
itératif ou à une solution convergée, mais qui n'a pas de sens de point de vue physique. 
L'utilisation du CFD doit être accompagnée d'une vérification pour prouver que la solution 
obtenue en utilisant un modèle numérique est physiquement acceptable. On peut comparer les 
résultats numériques avec : 
• une solution analytique, si elle existe 
• des résultats expérimentaux, pour observer la concordance 
• d'autres solutions numériques existantes dans la littérature (déjà validées) 
1.2.4 Quelques notions de turbulence 
L'écoulement turbulent est caractérisé par des fluctuations rapides et aléatoires des vitesses 
des particules. Générés par ces fluctuations, des tourbillons apparaissent et disparaissent dans 
la masse du fluide. La parution initiale de la turbulence est déterminée par les instabilités dues 
aux gradients de vitesse dans l'écoulement, instabilités amplifiées avec l'augmentation du 
nombre de Reynolds. 
9 
INTRODUCTION 
Par rapport à un écoulement laminaire, les fluctuations fournissent un mécanisme 
supplémentaire pour le transfert d'énergie et de quantité de mouvement. Dans le régime 
laminaire d'écoulement, les particules se déplacent de manière ordonnée en suivant les lignes 
de courant et le transfert d'énergie et de quantité de mouvement entre les lignes de courant est 
assuré par la diffusion moléculaire. Dans le cas de l'écoulement turbulent, les fluctuations 
entraînent le mouvement aléatoire des particules, des échanges entre différentes couches de 
fluide et assurent le transport de masse, quantité de mouvement et de chaleur plus vite que par 
la diffusion moléculaire. Le transfert thermique et le transfert de masse sont beaucoup plus 
grands que dans le régime laminaire. 
La turbulence est un processus en cascade. Elle est générée dans le noyau turbulent (la couche 
extérieure - voir le paragraphe suivant) où les plus grands tourbillons apparaissent. Ces 
tourbillons sont beaucoup plus énergétiques et efficaces dans le transfert des propriétés que les 
tourbillons de petite taille et ils ont d'habitude une durée de vie plus élevée. Par convection et 
diffusion (causées par le mouvement du fluide, par la diffusion moléculaire et par les 
fluctuations de vitesses et de pression), l'énergie de ces tourbillons est transférée à d'autres, 
plus petits. Dans certains cas, les tourbillons se transforment : leur taille peut augmenter ou 
diminuer en temps. Dans le processus continu de transfert de l'énergie turbulente, la base de la 
chaîne est constituée des plus petits tourbillons (en général près des parois), qui dissipent sous 
forme de chaleur l'énergie turbulente reçue. 
grands 
tourbillons 
1^ ,!I"N CH 9L°o9-c petrts 
"" O o C ^ , r : ' H tourbillons 
\j II IS>,^ lt-= ^ 0 ° u 
Figure 1.1 - Le cycle de vie de l'énergie turbulente 
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Les écoulements turbulents à la proximité des parois solides sont composées de deux zones 
principales : la couche intérieure et la couche extérieure appelée aussi « noyau turbulent ». A 
son tour, la couche intérieure a une structure stratifiée [Çengel et al., 2004]; elle comprend 
trois sous-couches : laminaire, tampon et logarithmique. 
L'écoulement est complètement dominé par la viscosité du fluide dans la sous-couche 
laminaire et dévient graduellement turbulent dans les autres deux sous-couches. Dans la sous-
couche intermédiaire (sous-couche tampon), les effets de la viscosité et de la turbulence ont 
approximativement le même poids et vers l'extrémité supérieure de la sous-couche 
logarithmique, l'écoulement devient complètement turbulent, inaffecté par la viscosité. 
+ 










Figure l .2 - La structure de la couche limite turbulente 
Des relations entre la vitesse et la distance par rapport a la paroi (« wall laws ») ont été 







 ? 7 I T - / n ( > / + ) + 5 (1-5) 
Couche extérieure : 
0.41 
In 
w \R-r) 0.41 (1-6) 
Où 
• u = — - vitesse adimensionnelle 
u 
u - vitesse locale du fluide 
u — 
p 
• TW - contrainte de cisaillement à la paroi 
• p - densité du fluide 
. y-ii* 
• y — distance adimensionnelle par rapport à la paroi 
• y - distance par rapport à la paroi 
" v - viscosité cinématique du fluide 
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• CB1, CB2, CE/, CE: - constantes 
En termes de distance adimensionnelle y+, les limites approximatives des couches présentées 
sont [Fluent, 2006] : 
• Sous-couche laminaire : y+ < 1... 5 
• Sous-couche tampon : y+ < 30 
• Sous-couche logarithmique : y¥ < 300 
1.2.5 Une brève présentation des modèles de turbulence 
Les modèles de turbulence peuvent être groupés en deux catégories, selon la manière de calcul 
des quantités turbulentes : les simulations numériques directes (DNS) et les modèles RANS 
(« Reynolds Averaged Navier-Stokes Equations »). 
Les approches DNS sont des modèles pour simuler les écoulements turbulents en temps et 
espace directement. Ils représentent les plus précises méthodes de simulation : les équations de 
Navier-Stokes sont résolues sans approximer les quantités turbulentes par une somme entre la 
moyenne temporelle et des fluctuations. En fait, par une simulation directe on évite toute 
approximation, sauf la discrétisation numérique du domaine d'écoulement, dont les erreurs 
peuvent être estimées et calculées. On obtient ainsi tous les détails possibles de l'écoulement, 
en temps et espace. Les résultats obtenus sont équivalents à une expérience dans un laboratoire 
et, en plus, par une technique non-intrusive [Ferziger et Peric, 2002, Wilcox, 1993]. 
L'inconvénient de ces modèles est qu'ils demandent une énorme puissance de calcul, 
inaccessible surtout pour des géométries grandes et compliquées. Pour cette raison, des 
modèles hybrides (combinaisons entre des méthodes DNS et RANS) ont été développées, par 
exemple les modèles LES (« Large Eddy Simulation ») ou DES (« Detached Eddy 
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Simulation »). Ils représentent un compromis - sont moins précis que DNS, mais plus précis 
que les modèles RANS. 
Les approches RANS consistent d'une résolution des équations gouvernantes en termes de 
variables moyennes et en modélisant les quantités turbulentes. Selon le degré d'approximation 
de ces quantités, il existe : des modèles algébriques, des modèles à une équation par exemple 
Spalart-Allmaras), des modèles à deux équations (par exemple K-e, K-CO, etc.), des modèles à 
quatre équations (v2-f), des modèles à sept équations (RSM - Reynolds Stress Models). Dans 
ce travail on va considérer seulement des modèles RANS. Ils présentent l'avantage d'être plus 
économiques de point de vue des ressources de calcul, mais moins précis que DNS, parce que 
tous ont certains termes modélisés (approximés). Pour illustrer, on mentionne que le nombre 
de nœuds de calcul du domaine devrait être proportionnel à Re94 [Hoffmann et Chiang, 2000] 
et le nombre de pas temporels est proportionnel à Re3/4 [Pope, 2000]. Pour un nombre de 
Reynolds de 2000, on estime d'après ces relations à avoir besoin d'au moins environ 27 
million de nœuds et 300 de pas de temps, ce qui n'est pas faisable avec les ressources dont on 
dispose. 
Dans un écoulement turbulent, les vitesses, la température, la pression locales (et la densité 
locale dans le cas des fluides compressibles) subissent en temps des fluctuations autour de 
leurs valeurs moyennes. Par la suite, les tourbillons paraissent et disparaissent et à chaque 
instant de temps, la structure de l'écoulement est différente, mais autour d'une structure 
moyenne, stable. Ce principe est illustré dans la figure 1.3. L'idée derrière les modèles RANS 
est de « capter » cet écoulement moyen, en faisant une approche statistique. Ainsi, cet 
écoulement fluctuant est équivalent (en termes d'effets : forces exercées, quantité de chaleur 
transférée, pertes de pression, etc.) à un écoulement moyen où les fluctuations ne sont pas 
« visibles », mais leurs effets se font ressentir (forces exercées, quantité de chaleur transférée, 
pertes de pression, etc.). Une illustration suggestive est présentée dans la figure 1.4 
[Iaccarino, 2007]. 
En régime permanent, ces quantités moyennes sont obtenues en considérant la moyenne 
temporelle sur un intervalle de temps T suffisamment ample. En régime transitoire on doit 
appeler à la moyenne d'ensemble, qui est en fait une moyenne arithmétique des valeurs de la 
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quantité respective (pour un certain moment de temps) obtenues en répétant la même 
expérience dans des conditions similaires. 
Cette approximation peut fournir des informations adéquates et suffisantes sur les écoulements 
turbulents, en évitant de prédire les effets de chaque et de tous les tourbillons. Pour des 
applications industrielles et, dans certains cas, pour la recherche, les quantités moyennes 












Figure 1.3 - Les fluctuations de la composante u de la vitesse en régime 





Figure 1.4 - Comparaison entre l'écoulement instantané 
et l'écoulement moyen 
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Dans un écoulement turbulent, toute propriété (p fluctue en temps autour de sa moyenne et 
peut être définie comme la somme de la valeur moyenne et de la fluctuation. 
<p = <p + (p' (1/7) 
En remplaçant, dans les équations de continuité et de conservation de la quantité de 
mouvement pour le régime laminaire, les variables <p définies avec l'équation (1.7), la 
moyenne des fluctuations est nulle, mais la moyenne des carrés des fluctuations et les produits 
de ces fluctuations ne sont pas nuls. 
Les équations obtenues sont similaires aux équations de conservation de la quantité de 
mouvement pour le régime laminaire, à l'exception de six termes supplémentaires, qui 
s'appellent « les contraintes de cisaillement de Reynolds » : 
—p-u'2, —p-v'2, —p-w'2, —p-u'-v', —p-u'-w', —p-v'-v' (1,8) 
Si on fait le bilan, le système d'équation gouvernantes est formé de quatre équations 
(l'équation de continuité et trois équations de conservation de la quantité de mouvement) et 
dix inconnues : U, v, w, p et les six contraintes de Reynolds. Cela s'appelle « le problème de 
fermeture ». Il faut donc trouver des relations pour calculer les six termes supplémentaires. 
Boussinesq (1877), en se basant sur l'analyse dimensionnelle, a suggéré que les contraintes de 
Reynolds soient calculées avec des relations similaires à celles utilisées pour les contraintes de 
cisaillement en régime laminaire, de forme : 
/dût dû,\ 
-p.U[-u; = „t.^— + —J (1.9) 
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La viscosité turbulente pt (« eddy viscosity ») est un scalaire, une constante de 
proportionnalité entre les contraintes de cisaillement de Reynolds et le taux de déformation. 
Par rapport à la viscosité dynamique moléculaire //, qui est une propriété physique du fluide et 
peut être mesurée, la viscosité turbulente pt est une propriété de l'écoulement et doit être 
modélisée. Elle dépend des conditions d'écoulement et varie avec la position dans le fluide. 
L'approximation de Boussinesq est utilisée dans tous les modèles RANS, sauf les modèles 
RSM. En exprimant les six inconnues qui forment le tenseur des contraintes de Reynolds à 
l'aide de cette approximation, le problème est réduit à déterminer une seule inconnue qui est la 
viscosité turbulente. Le système d'équations gouvernantes devient ainsi un système de quatre 
équations à cinq inconnues. Pour pouvoir le résoudre, il faut déterminer pt. Dépendamment 
du modèle de turbulence RANS choisi, la viscosité turbulente est exprimée en fonction d'une 
ou plusieurs autres paramètres qui peuvent être : 
• une longueur lmix (« mixing length ») pour les modèles algébriques 
• une viscosité cinématique modifiée pour le modèle à une équation Spalart-Allmaras 
• l'énergie cinétique turbulente K et le taux de dissipation de l'énergie cinétique 
turbulente s pour le modèle à deux équations K-E 
• l'énergie cinétique turbulente K et le taux de dissipation de l'énergie cinétique 
turbulente spécifique co pour le modèle à deux équations K-CO 
Dans le cas du modèle RSM, il y a une équation pour chaque contrainte de cisaillement de 
Reynolds. Toutefois, dans ces équations, certains termes sont modélisés. 
En général, tous les modèles RANS « souffrent » de plusieurs problèmes, parce que la 
modélisation de certains termes fait appel à des « artifices » de calcul et à des hypothèses 
irréalistes, par exemple l'hypothèse de l'isotropie de la viscosité turbulente. 
Dans le cas particulier des modèles K-£ et RSM, les équations de turbulence sont valables juste 
dans le noyau turbulent. Elles ne sont pas valides et ne peuvent pas être intégrées jusqu'aux 
parois sans un traitement spécial. Dans cette région, le système d'équations différentielles 
gouvernantes devient instable numériquement parce que plusieurs termes des équations 
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tendent vers zéro, mais à différents taux de décroissance [Hoffmann et Chiang, 2000, 
Davidson, 2003]. Ce problème peut être traité de deux manières différentes : soit en utilisant 
des modèles de faible nombre de Reynolds (« Low-Re models »), soit des fonctions de paroi 
(« Wall functions »). 
Les modèles « Low-Re » font appel à des fonctions d'amortissement (« damping functions ») 
pour "atténuer" certains termes dans les équations de k et e dont le comportement ne coïncide 
pas avec celui théorique. C'est-à-dire, on compare les équations exactes et modelisées et on 
« aide » certains termes des équations modelisées à se comporter comme dans les équations 
exactes. Dans ce travail on n'a pas utilisé des modèles « Low-Re » parce que certains auteurs, 
par exemple Ciofalo et al. (1998), ont trouvé qu'ils n'étaient pas capables de prédire les 
paramètres de l'écoulement dans la géométrie complexe des canaux étroits et ondulés et 
présentent également l'inconvénient de demander beaucoup de ressources de calcul et d'être 
instables dans la convergence. 
Dans ce travail nous allons utiliser les fonctions de paroi, qui représentent une collection de 
lois semi-empiriques pour les inconnues du système d'équations gouvernantes du problème 
étudié : les vitesses moyennes, la température dans le cas d'un problème avec transfert de 
chaleur et pour les quantités turbulentes (par exemple K et e). Ces lois sont basées sur la 
théorie de la couche limite. En fait, par cette méthode, les équations pour l'écoulement, pour le 
transfert de chaleur et pour la turbulence sont intégrées jusqu'à une distance y = yp (le point P 
se trouve dans la sous-couche logarithmique) par rapport à la paroi. Les régions de faible 
nombre de Reynolds 0 < y < yp (les sous-couches laminaire et tampon) ne font pas partie du 
domaine de calcul. Pour trouver les valeurs des variables dans le point P, on suppose des 
profiles pour ces variables, par exemple une corrélation logarithmique pour les vitesses. 
Si on utilise les fonctions de paroi, le maillage ne peut pas être raffiné aléatoirement près des 
parois, les centroïds des mailles immédiatement voisines doivent être situés dans la sous-
couche logarithmique (30 < y+ < 300). Les fonctions standard conduisent à des résultats 
acceptables pour un grand nombre de problèmes, mais elles ne sont pas recommandées dans 
certaines conditions d'écoulement, qui s'éloignent des suppositions faites au cours du 
développement du modèle, à savoir : des gradients de pression forts ou opposés à 
l'écoulement, s'il y a du décollement et rattachement de la couche limite, des écoulements 
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tridimensionnels complexes (par exemple rotationnels), des écoulements turbulents à faible 
nombre de Reynolds, etc. 
A part les "standard wall functions", il existe plusieurs types de fonctions de la paroi. Dans ce 
travail on va utiliser aussi les fonctions de la paroi de non-équilibre (« non-equilibrium wall 
functions - NEWF») et le traitement de la paroi amélioré (« enhanced wall treatment - EWT»). 
Les NEWF ont été conçues pour améliorer les résultats des fonctions standard, qui ne donnent 
pas de bons résultats pour les phénomènes qu'on vient de mentionner. Leur utilisation mène à 
des améliorations, particulièrement au niveau du coefficient de frottement et du nombre de 
Nusselt pour des écoulements complexes qui impliquent du décollement et rattachement de la 
couche limite ou s'il y a des gradients de pression forts ou opposés à l'écoulement [Fluent, 
2006]. 
Le EWT représente une méthode plus complexe, qui consiste dans l'utilisation d'un modèle de 
turbulence à deux zones et l'application des fonctions de la paroi améliorées. Ainsi, le 
domaine de calcul est divisé en deux zones : une zone affectée par viscosité (à la proximité de 
la paroi) et une autre zone - le noyau turbulent. La séparation dans deux zones peut être basée 
sur le nombre de Re local ou sur la distance adimensionnelle yf. Cette séparation est 
adaptative et dynamique: c'est-à-dire la taille et la forme des régions se modifient (s'adaptent) 
pour chaque problème et, pour le même problème, durant les itérations, en fonction des 
conditions d'écoulement. Deux modèles de turbulence seront utilisés : par exemple, dans le 
cas de l'utilisation du modèle K-S, le modèle K-e complet sera utilisé pour la région turbulente 
externe et un modèle simplifié (typiquement un modèle à une seule équation) dans la région à 
proximité de la paroi. Les fonctions de la paroi améliorées consistent de la fusion graduelle (en 
fonction de la distance par rapport à la paroi) entre les lois pour les sous-couches laminaire et 
logarithmique (équations (1.4). L'expression de la loi est en fait une somme de deux termes 
pondérés en fonction de la distance, un pour laminaire et un terme turbulent. Ce traitement de 
la paroi a été conçu pour des géométries compliquées où l'épaisseur de la couche limite varie 
considérablement et il peut être appliqué pour tout maillage : fins (y" < 1 ...5), grossiers (30 < 
y+ < 300). Il doit aussi ne pas donner des erreurs excessives pour des maillages de faible 
qualité (trop grossiers et intermédiaires (5 < y+ < 30)) [Fluent, 2006]. Il est recommandé pour 
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des écoulements à faible nombre de Reynolds et / ou qui impliquent des phénomènes 
complexes à la proximité des parois. 
1.3 Description des ECP 
1.3.1 Un bref historique des ECP 
Les ECP ont commencé à être utilisés à la fin du 19ème siècle, dans le domaine de la 
préparation des produits laitiers. Le premier brevet pour un échangeur de chaleur semblable à 
un échangeur à plaques appartient à un allemand appelé Albrecht Dracke (1878). Le premier 
ECP opérationnel a été réalisé par Richard Seligman, en 1923. Il était utilisé pour la 
pasteurisation des produits laitiers. Plus tard, Seligman a fondé la compagnie APV 
International en Angleterre. Après quelques années, en 1930, Bergedorfer Eisenwerk qui 
travaillait dans une compagnie qui allait devenir plus tard Alfa Laval (Suède), a développé un 
ECP similaire [Wang et al., 2007]. De nos jours, il existe un nombre appréciable de 
compagnies qui fabriquent des ECP, parmi lesquelles : Alfa Laval, APV, Tranter, GEA, 
Sondex, Hisaka Works, etc. 
1.3.2 La configuration des échangeurs de chaleur à plaques 
La géométrie des plaques 
De nos jours, dans le monde, il existe plus de 60 types de plaques [Cooper et Usher, 1988, 
Shah et Focke, 1988]. La plus populaire configuration des plaques est celle de type 
"chevron" : les ondulations sont symétriques par rapport à l'axe central de la plaque. 
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Une plaque d'un ECP est présentée dans la figure suivante 
•V1 
Figure 1.5 - Plaque type chevron d'un ECP 
Dans cette figure, les éléments géométriques illustrés sont 
Dp = le diamètre des quatre orifices de la plaque 
Lvi = la distance verticale entre les axes des orifices 
LV2 = l'hauteur de la zone ondulée de la plaque 
Lhi = la largueur de la zone ondulée de la plaque 
Lh2 = distance horizontale entre les axes des orifices 
cp = l'angle du chevron entre les sillons des ondulations et la direction verticale 




• Dans la littérature on a observé qu'il y a une confusion entre les deux angles du 
chevron de la figure 1.5. Le terme "l'angle du chevron" signifie pour certains auteurs 
(3 et pour d'autres <p. Dans ce travail on va utiliser plus souvent la notation (p, 
signifiant l'angle tel qu'illustré dans la figure 1.5. 
• Puisque chaque plaque est balayée par deux fluides, d'un côté et de l'autre, les 
garnitures des deux côtés sont faites de sorte que deux orifices communiquent d'un 
côté et les deux autres de l'autre côté. Par exemple, la plaque de la figure 1.5 a sur 
l'autre face une garniture qui permet aux orifices 1 et 3 de communiquer. Cette règle 
est illustrée sur la figure 1.6. 
• Deux plaques consécutives ont des géométries "opposées", c'est-à-dire une plaque 
aura l'angle <p entre les sillons des ondulations et la direction verticale et l'autre 
plaque aura l'angle 180°- cp (voir figure 1.6). Par la suite, les plaques ont plusieurs 






1 2 3 4 
Figure 1.6 - Plaques consécutives 
Deux autres paramètres importants de la géométrie, le pas pc (égal à la distance entre 






Figure 1.7 - Le pas et l'amplitude des ondulations 
L'angle (p peut varier entre 0° et 90°. Ce sont des cas extrêmes, moins rencontrés 
dans les ECP industriels. Pour (p = 0°, si les ondulations sont décalées avec une 
moitié de pas d'ondulation, les 2 plaques se touchent le long des crêtes des 
ondulations et forment des canaux parallèles à la direction de l'écoulement (figure 
1.8.a). Pour (p=90°, les ondulations sont perpendiculaires sur la direction 
d'écoulement. Si elles sont en phase, l'espace ainsi créé est sinusoïdal, confiné entre 
2 plaques ondulées (figure 1.8.b). 
Figure 1.8 - L'espace entre 2 plaques d'un ECP 
a) (p = 0° - section transversale 
b) cp = 90° - section longitudinale 
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Caractérisation des configurations des ECP 
Les ECP peuvent avoir une multitude de configurations, en fonction de plusieurs paramètres. 
Dans la littérature on trouve quelques classifications des configurations possibles des ECP 
(Pignotti et al., 1988, Kandlikar et Shah, 1989 et Gut et al., 2003, 2004.a, 2004.b). 
Dans ce travail, pour caractériser les configurations des ECP on va considérer les paramètres 
suivants : 
• Le nombre total de canaux 
• Le nombre de canaux de chaque fluide 
• Les positions des conduits d'entrée de chaque fluide 
• Le type d'écoulement entre les plaques 
• La location de chaque fluide 
• Le nombre de passes 
Le nombre total de canaux et le nombre de canaux de chaque fluide 
Le nombre total de canaux sera noté avec NT. Il est égal à la somme des nombres de canaux 
pour les deux fluides : 
NT = NF+NC (1.10) 
Où: 
• NF = le nombre de canaux pour le fluide froid 
• Nc = le nombre de canaux pour le fluide chaud 
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La position des conduits d'entrée de chaque fluide 
Pour cette classification, on s'est inspiré de Gut et Pinto (2003) et de Gut et al. (2004.a). 
Pour les deux fluides, les positions des conduits d'entrée peuvent être classifiées par rapport à 
la plaque (en introduisant le coefficient YP) et par rapport à l'échangeur entier (en introduisant 
le coefficient YE). 
Par rapport à la plaque, l'entrée peut être en haut (YP = 1) ou en bas (Yp = 2). Ce paramètre 
s'applique pour chaque fluide. 
YD=2 
Figure 1.9 - Positions des conduits d'entrée 
par rapport à la plaque 
Par rapport à l'échangeur entier, les entrées peuvent être du même côté (YE = 1) ou de côtés 











Figure 1.10 - Positions des conduits d'entrée 
par rapport l'échangeur entier 
25 
INTRODUCTION 
Le type d'écoulement entre les plaques 
L'écoulement dans les canaux formés entre 2 plaques des ECP peut être en diagonale ou 
vertical. 
Figure 1.11 - Écoulement : a) diagonal; b) vertical 
Le type de fluide qui circule dans les canaux situés aux extrémités de l'ECP 
Dans les canaux situés aux extrémités d'un ECP, on peut avoir soit du fluide chaud, soit du 
fluide froid, soit les deux (l'un dans le premier canal et l'autre dans le dernier). Pour analyser 
ce paramètre, il faut considérer le nombre total de canaux, qui peut être pair ou impair. 
Si NT est pair, le nombre de canaux des fluides froid et chaud sont égaux (Ne = NF). Dans ce 
cas, chacun des deux fluides passe par l'un des deux canaux extrêmes. Si Nj est impair, l'un 
des deux fluides doit passer par les deux canaux extrêmes. D'habitude c'est le fluide froid qui 
est choisi, pour minimiser les pertes de chaleur dans le milieu ambiant. 
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La notion de passe. Configurations « U » et « Z » 
Une passe représente une portion d'un ECP ou le débit total est divisé par plusieurs canaux -
début de la passe et collecté de ces canaux - à la fin de la passe. Les ECP peuvent avoir une 
seule passe ou plusieurs passes. 
Les configurations les plus utilisées sont celles à une seule passe, de type "U" et "Z". À cause 
de leur simplicité, les ECP ayant ces configurations sont facilement assemblés et nettoyés. 
Dans les ECP de type "U", pour chaque fluide, le conduit d'entrée et de celui de sortie sont 
situés du même côté de l'ECP, tandis que pour la configuration "Z" ils sont en diagonale. 
^f w ir ir v a 
4—1 ' 1 1 
—h 1—i—i—i 
ir ^r ir v ir b 
—I—I—I—L* 
Figure 1.12 - Configurations : (a) « U » et (b) « Z » 
Les ECP à plusieurs passages peuvent avoir un nombre de passes différent pour les deux 
fluides, chaud et froid. Il est également possible de lier des canaux en série. À cause de ces 
faits, il existe un grand nombre de configurations possibles pour un ECP, nombre qui 
augmente fortement avec le nombre total de canaux. 
Dans les figures 1.13 et 1.14 on a illustré quelques configurations possibles : 
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Figure 1.13 - Exemples de configurations des ECP 
a) Configuration série (ou à 10x 10 passes) 
b) Configuration à 2x 1 passes 
c) Configuration à 3x 1 passes 
Figure 1.14 - La configuration d'un ECP à 8 canaux (9 plaques) : les canaux 
pairs sont liés en série et les impairs en configuration à 2 passes 
1.3.3 Les avantages et désavantages des ECP 
Les ECP offrent beaucoup d'avantages par rapport aux échangeurs de chaleur classiques (par 
exemple les échangeurs multitubulaires) [Marriott, 1971, Wang et al., 2007] : 
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• Les ondulations des plaques provoquent un écoulement turbulent et rotationnel et 
améliorent le transfert de chaleur. La transition vers le régime turbulent dépend du 
profil des ondulations et de l'angle du chevron et peut paraître à des nombres de 
Reynolds entre 10 et 800 [Cooper et Usher, 1988, Shah et Focke, 1988] 
• Les ECP sont très appropriés pour les fluides très visqueux : à cause de l'écoulement 
rotationnel, le transfert de chaleur est amélioré, même dans des conditions où le 
régime serait laminaire dans d'autres types d'EC 
" La taille des ECP est très réduite. Pour la même charge thermique, le poids et le 
volume d'un ECP peut arriver à seulement 20%, respectivement 30% du poids et du 
volume d'un EC multitubulaire. Les coûts du transport, de l'installation est des 
fondations sont plus petits 
• Pour la même charge thermique, les coûts de pompage sont plus bas pour un ECP 
que pour un EC multitubulaire 
• L'efficacité des ECP est très élevée. Ils peuvent être utilisés même pour de très 
petites différences entre les températures des fluides chauffant et chauffé (1°C). Les 
ECP sont donc indiqués dans la récupération de la chaleur 
• La possibilité de mélange entre les 2 fluides est éliminée. Les éventuelles pertes ont 
lieu dans l'atmosphère 
• Les ECP sont très flexibles : ils peuvent être facilement désassemblés, inspectés et 
nettoyés, ce qui fait qu'ils soient très adéquats pour les demandes d'hygiène dans 
l'industrie alimentaire. La charge thermique peut être modifiée en ajoutant ou 
enlevant des plaques. Dans la même unité, en introduisant des séparations, il est 
possible de chauffer / refroidir plus de 2 fluides. Les surfaces des plaques peuvent 
être différentes dans le même ECP 
• Les volumes de fluide contenus entre les plaques sont petits, et les longueurs des 
canaux sont courtes par rapport aux échangeurs multitubes. Par la suite, les ECP 
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répondent plus vite dans le régime transitoire et peuvent être utilisés dans des 
applications où la durée du temps de résidence est importante 
• Il n'est pas forcement nécessaire d'isoler thermiquement l'ECP, puisque seulement 
les 2 plaques situées aux extrémités dissipent de la chaleur dans le milieu ambiant 
L'utilisation des ECP implique aussi quelques désavantages [Marriott, 1971, Wang et al., 
2007] : 
• Ils ne sont pas recommandés dans le domaine des températures et pressions très 
élevées ou très basses, à cause des garnitures 
• Des ECP aux garnitures spéciales, ou avec des plaques soudées, spécialement 
conçus, peuvent opérer dans des conditions sévères 
1.3.4 Applications 
De nos jours, les ECP ont une multitude d'applications, parmi lesquelles : 
• Traitement des produits laitiers : lait, yoghourt, beurre, crème glacée 
• Traitement des boissons alcooliques : bière, vin, boissons distillées 
• Traitement des jus, purées, sauces, confitures, pâtes de fruits, légumes 
• Conditionnement de l'air, systèmes de réfrigération, chauffage et cogénération 
• Processus de chauffage / refroidissement du pétrole brut, des huiles, des lubrifiants 
sur les plateformes pétrolières et sur des bateaux 
• Traitement thermique dans les industries pharmaceutique, chimique, sidérurgique 
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Le traitement du papier, du sucre 
• Désalinisation de l'eau de mer 
• Refroidissement de l'huile de moteur dans les automobiles 
1.4 Revue de la littérature 
1.4.1 Analyse des ECP par CFD 
L'analyse des ECP par le CFD a commencé par des travaux en 2D (par exemple Bigoin et al, 
2000) ou 3D où on analysait le transfert de chaleur et l'écoulement dans des cellules 
déterminées par quatre points de contact entre deux plaques successives, par exemple 
Mehrabian et Poulter (2000) et Croce et d'Agaro (2002). 
Figure 1.15 - Deux exemples de cellules élémentaires 3D (a, b) 
et une portion d'un domaine 2D (c) 
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Avec le développement des ressources de calcul, des modèles plus complexes on été 
développés. 
Kanaris et al. (2004) ont étudié le transfert de chaleur et l'écoulement dans un canal d'un ECP 
(cp = 60°), en utilisant un modèle simplifié : le canal était composé d'une plaque lisse et d'une 
plaque ondulée. Le fluide utilisé était l'eau, avec des propriétés constantes. Leurs simulations 
comprennent une gamme de nombres de Reynolds allant de 400 jusqu'à 1400. Le maillage 
résulté comprenait 870 000 éléments. Le modèle de turbulence qu'ils ont utilisé est k-co SST 
(Shear-Stress Transport). La comparaison des résultats obtenus (en termes de Nu et f) avec des 
données expérimentales est satisfaisante. Les coefficients de friction et le nombre de Nusselt 
obtenus par CFD sous-estiment, respectivement surestiment les corrélations expérimentales. 
Fernandes et al. (2005) ont simulé un écoulement laminaire du yoghourt dans un ECP. Leur 
modèle comprenait la moitié d'un canal, en faisant la supposition que le fluide était 
uniformément distribué dans la section transversale du canal. Le nombre de Reynolds était 
compris entre 0.31 et 12.3. Le maillage créé comprenait 173 634 éléments. Sur les parois 
extérieures, un flux constant ou variant le long du canal a été imposé. Ils ont obtenu des 
résultats en bon accord avec de données expérimentales. 
Galeazzo et al. (2006) ont fait une étude comparative expérimentale - numérique sur un ECP 
industriel à cinq plaques lisses (quatre canaux). Numériquement, ils ont utilisé un modèle ID 
(type « Plug flow ») et un modèle 3D. Le maillage utilisé pour le modèle 3D était formé 
d'environ un million d'éléments. Le fluide testé était l'eau, le nombre de Reynolds a varié 
entre 70 et 1528. Dans le domaine turbulent, le modèle choisi a été k-e. Ils ont essayé deux 
configurations, une avec un seul passe pour chaque fluide (configuration parallèle) et une autre 
avec deux passes pour chaque fluide (configuration série). Pour la configuration série, ils ont 
obtenu un bon accord entre expérimental et numérique (l'erreur était inférieure à 8% pour les 
deux modèles : ID et 3D). Pour la configuration parallèle, l'erreur est de 25% pour le modèle 
ID et 12% pour le modèle 3D. Le modèle ID sous-estime toujours, alors que le modèle 3D 
surestime toujours les résultats expérimentaux. Dans le cas 1 D, ils expliquent ces différences 
par le fait que la corrélation pour le nombre de Nusselt utilisé dans le modèle ID était 
développée à partir de beaucoup de résultats expérimentaux relativement dispersés (pour 
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différentes configurations). Dans le cas du modèle 3D, ce fait s'explique par la négligence des 
pertes de chaleur dans le milieu ambiant. 
Kanaris et al. (2006) ont fait une étude expérimentale et numérique sur un ECP à trois plaques 
ondulées (deux canaux complets). Il s'agit de la continuation de leur étude de 2004, en 
réalisant un modèle d'ECP plus complexe. Le maillage consistait de 2.6 millions de nœuds, le 
régime d'écoulement était turbulent (1200 < Re < 2400) et le modèle de turbulence choisi était 
k-co SST. Leur modèle comprenait les zones d'entrée, de sortie et de distribution, mais 
simplifiées, lisses. L'écoulement dans les canaux est en diagonale. Comme données 
expérimentales, ils ont mesuré la température d'une plaque avec une caméra infrarouge, les 
températures d'entrée et de sortie de l'ECP pour chaque fluide et aussi la perte de pression 
pour un canal. Le coefficient de frottement obtenu numériquement surestime d'environ 10% 
les données expérimentales. Les auteurs expliquent cela par le fait que les valeurs du 
coefficient de frottement dépendent en grande mesure de la forme des ondulations : dans 
l'ECP réel les ondulations ont la forme d'un trapèze arrondi et dans leur modèle CFD, les 
ondulations sont des trapèzes non-arrondis, fait qui augmente les pertes de charge. Il existait 
un très bon accord entre les champs de températures sur la plaque, obtenus numériquement et 
avec la caméra infrarouge. Le nombre de Nusselt obtenu par CFD a une déviation de 10% par 
rapport à celui expérimental et le surestime, en général. On a identifié par CFD l'écoulement 
rotationnel, le long des sillons, qui a été mis en évidence aussi dans d'autres études. Ils ont 
observé que le fluide était bien mélangé dans le canal à cause de la rotation et que, dans la 
section transversale des canaux, la température était presque uniforme. 
Jain et al. (2007) ont étudié expérimentalement et numériquement l'écoulement et le transfert 
de chaleur dans un ECP. Cet échangeur de chaleur comprenait 14 plaques ondulées ((p = 60°). 
L'écoulement dans les canaux était en diagonale. Le fluide utilisé dans ces expériences et 
simulations est l'eau, avec viscosité variable, le reste des propriétés étant constantes. Leur 
modèle CFD était composé d'un canal froid et de deux moitiés de canaux chauds, en 
considérant que la surface médiane qui coupe le canal chaud était périodique. Les orifices 
d'entrée et de sortie, ainsi que les zones de distribution, respectivement de collectage, ont été 
éliminés de la géométrie, mais la surface qui reste représente intégralement la zone qui 
échange de la chaleur. La géométrie comprenait approximativement 880 000 éléments. Le 
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modèle de turbulence choisi était Realizable k-e. Les simulations ont couvert une gamme 
d'écoulements avec le nombre de Reynolds situé entre 400 et 1300. Le montage a été muni 
avec l'instrumentation nécessaire pour mesurer les températures des fluides aux entrées et aux 
sorties et la perte totale de pression sur l'ECP. Les auteurs ont observé l'écoulement en zigzag 
et la rotation du fluide autour de l'axe dans les sillons. Les valeurs numériques du coefficient 
de frottement et du nombre de Nusselt sous-estiment les valeurs expérimentales de 23% en 
moyenne et, respectivement, de 13% en moyenne. Les auteurs expliquent les différences par le 
modèle de turbulence choisi et aussi par l'exclusion des orifices et des zones de distribution 
des plaques. 
Lozano et al. (2008) a fait une recherche expérimentale et numérique sur l'écoulement dans un 
ECP eau / huile pour les automobiles. L'écoulement a été analysé expérimentalement par les 
techniques PLIF (« Planar Laser - Induced Fluorescence Visualisation ») et PIV (« Particle 
Image Velocimetry »). L'ECP étudié expérimentalement est un ECP type chevron à 21 
plaques ondulées, à écoulement vertical. Ils ont travaillé avec de l'eau et avec un fluide 
visqueux - un mélange d'eau et de glycérine. Les régimes de l'écoulement sont: pour l'eau 
2500 < Re < 4700 et pour le mélange d'eau et de glycérine 100 < Re < 800. Le modèle 
numérique a été composé de 534 000 éléments. Ils ont essayé les modèles k-e Standard et 
Spalart-Allmaras, sans observer de différences majeures. Le modèle k-e a été choisi pour les 
simulations. Leurs résultats numériques et expérimentaux sont en bon accord : les lignes de 
courant sont similaires. Pour le type particulier d'ECP utilisé dans cet étude, les ondulations ne 
s'étendent pas jusqu'aux garnitures des plaques : il reste un petit espace lisse vers la périphérie 
des plaques. Des courants plus rapides de fluide sont localisés dans ces zones. Dans le cas de 
l'eau ce phénomène est plus accentué que pour le mélange eau - glycérine. On a observé 
également dans le cas de l'eau que les courants sont symétriques par rapport à l'axe 
longitudinal de la plaque. Au cas du mélange eau - glycérine, les vitesses sont plus uniformes 
dans une section transversale par un canal, mais l'écoulement n'est pas symétrique : il préfère 
la partie où se trouvent les orifices d'entrée et de sortie. Pour les deux fluides, l'écoulement 
devient plus uniforme avec l'augmentation du nombre de Re. 
Tsai et al. (2009) ont étudié expérimentalement et numériquement l'écoulement dans un ECP 
à trois plaques (deux canaux). Les plaques étaient de type chevron, avec (p = 65° et à 
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écoulement de type vertical dans les canaux. Le fluide utilisé dans ces expériences et 
simulations est l'eau, avec des propriétés constantes. Les expériences, ainsi que les 
simulations ont couvert une gamme d'écoulements avec le nombre de Reynolds situé entre 
600 et 1700. Leur modèle CFD était composé de deux canaux complets, en considérant la 
géométrie réelle, avec les entrées et les zones de distribution. La géométrie comprenait 
approximativement un million d'éléments. Le modèle de turbulence choisi était Realizable k-
e. Le transfert de chaleur n'a pas été considéré, les deux fluides étant à la même température. 
Le montage expérimental a été conçu pour mesurer la perte de charge entre les entrées et les 
sorties de l'ECP. Les auteurs ont fait des observations similaires à Kanaris et al. (2006) et Jain 
et al. (2007) : l'écoulement en zigzag et la rotation du fluide autour de l'axe dans les sillons. 
La perte de pression obtenue numériquement sous-estime d'environ 20% la perte de pression 
expérimentale. Ils ont essayé également d'autres modèles de turbulence, RNG k-e et k-w SST, 
mais les résultats obtenus étaient similaires. Les auteurs présentent aussi la variation de la 
pression moyenne le long des canaux. 
Hur et al. (2008) ont fait une étude numérique du transfert de chaleur dans un ECP à trois 
plaques (deux canaux). Les plaques étaient de type chevron, avec cp = 60°. L'écoulement dans 
les canaux était de type vertical. Ils n'ont pas donné d'informations sur le fluide utilisé dans 
ces expériences et simulations, mais ils ont mentionné que ses propriétés étaient variables. 
Les simulations ont couvert une gamme d'écoulements avec le nombre de Reynolds situé 
entre 249 et 1018. Le modèle CFD était composé de deux canaux complets, en considérant la 
géométrie réelle, avec les entrées et les zones de distribution. La géométrie comprenait 4.14 
million d'éléments. Les simulations ont été faites avec le modèle laminaire. Parmi les résultats 
présentés, on mentionne la distribution de températures sur les trois plaques, la température 
moyenne logarithmique et le coefficient de convection en fonction du nombre de Reynolds. La 
comparaison du dernier avec des données expérimentales a montré un très bon accord. 
Pantzali et al. (2009) ont fait une investigation expérimentale sur l'efficacité des nanofluides 
comme dans un système de refroidissement. Ce système comprenait un ECP à 16 plaques de 
type chevron, avec q> = 50° et écoulement vertical dans les canaux. Ils ont fait une 
comparaison des performances du système susmentionné en termes de transfert de chaleur et 
de pertes de pression en utilisant de l'eau et un nanofluide 4% à base d'oxyde de cuivre. Le 
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régime d'écoulement analysé était laminaire, le nombre de Reynolds inférieur à 400. 
L'analyse des résultats obtenus a mené à la conclusion que l'utilisation de ce nanofluide 
n'offre pas d'avantages dans ce système par rapport au fluide caloporteur classique (l'eau). 
Han et al. (2010) ont fait une étude numérique et expérimentale sur la distribution de la 
température et de la pression dans un ECP à cinq plaques (quatre canaux) à écoulement 
vertical. Leur modèle était réduit à une échelle de 1:3 et ne possédait pas de zones de 
distribution. En analysant la distribution de températures et les lignes de courant, les auteurs 
ont observé que l'écoulement « préfère » le côté de l'entrée. Ils ont validé le modèle en 
observant des similarités avec des résultats expérimentaux, en termes de températures de sortie 
et de pertes de pression. 
1.4.2 Effets de la convection mixte et du type d'écoulement dans les 
canaux 
La seule étude sur la convection mixte et sur l'influence de la position des conduits d'entrée et 
de sortie sur le transfert thermique dans les ECP est celle d'Okada et col. (1970) - une 
investigation expérimentale sur la distribution de températures dans les ECP. Le montage 
consistait d'un ECP à deux canaux. Les plaques de l'ECP ont des ondulations non-
sinusoïdales, elles sont formées de plusieurs « marches » ascendantes et descendantes - voir la 
figure 1.16. L'allure d'ensemble du profil des plaques ressemble à une sinusoïde. Les 
ondulations ont l'angle cp = 90°. 
Figure 1.16 - Section transversale par l'ECP 
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Sur chacune des deux plaques extérieures, 30 thermocouples (5 rangées de 6) ont été montés, 
afin de mesurer la distribution des températures des deux fluides. On a mesuré également les 
températures d'entrée et de sortie de chaque fluide. L'écoulement des 2 fluides a toujours été 
en contre-courant. En analysant leurs résultats, on a remarqué que la distribution de 
températures sur les plaques extérieures était plus uniforme dans la direction de la largeur des 
plaques quand le nombre de Reynolds diminuait. Les distributions de températures du fluide 
chaud pour l'écoulement vertical et en diagonale étaient presque similaires, la température 
moyenne dans le conduit de sortie ayant été d'un degré plus élevée pour la configuration 
verticale. On a fait une comparaison des distributions des températures des fluides chaud et 
froid pour l'écoulement ascendant et descendant. On a observé une détérioration du transfert 
thermique (par la comparaison des températures de sortie) et une augmentation de la non 
uniformité des températures dans la section transversale des canaux dans les cas de 
l'écoulement ascendant du fluide chaud et l'écoulement descendant du fluide froid. 
L'influence du type d'écoulement dans les canaux (vertical ou diagonal) est mentionnée par 
Gut et Pinto (2003) et par Gut et al. (2004), dans leurs travaux d'optimisation. Les auteurs 
suggèrent que l'écoulement en diagonale évite la formation des zones de stagnation, que la 
configuration verticale est plus facile à assembler et que l'influence de ce paramètre sur le 
coefficient de convection et sur le coefficient de frottement est inconnue. Aucune source n'est 
citée pour cette affirmation. 
Okada et al. (1970) est la seule source citée par Cooper et Usher (1988) et Wang et al. (2007) 
concernant la différence entre les écoulements vertical et diagonal. 
1.4.3 Quelques travaux expérimentaux et paramétriques sur les ECP 
Il existe de nombreux travaux sur ce sujet. Dans ce paragraphe nous allons analyser quelques 
articles qui sont pertinents pour notre sujet. 
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Focke et al. (1985) on fait une étude expérimentale dans le but d'analyser l'effet de l'angle du 
chevron des ECP sur le transfert de chaleur et le coefficient de frottement. Les valeurs de 
l'angle cp des plaques utilisées dans ce travail sont : 0°, 30°, 45°, 60°, 72° et 90°. La technique 
utilisée a été DLCT (« Diffusion Limited Current Technique »). Ils ont observé que les valeurs 
de Nu et f augmentaient avec <p, jusqu'à la valeur critique (p =* 80°, quand ces paramètres 
commençaient à diminuer. Par la visualisation de l'écoulement on a pu observer que jusqu'à (p 
= 45° l'écoulement se faisait par des courants le long des sillons jusqu'aux extrémités des 
plaques, où avait lieu une « réflexion ». Le courant « réfléchi » change de direction, en suivant 
le sillon de l'autre plaque. Pour des angles plus grands, les courants sont réfléchis aux points 
de contact des plaques et ils suivent une trajectoire en zigzag. Dans ce cas, l'écoulement se 
propage en zigzag le long des plaques. On a observé également un mouvement hélicoïdal des 
courants. Les auteurs ont identifié les valeurs de Re où a lieu la transition du régime laminaire 
au régime turbulent. Pour (p = 60°, la transition a lieu à Re =* 400. Les auteurs ont développé 
également des corrélations pour Nu et f pour chaque angle (p étudié. 
Wanniarachchi et al. (1995), ont proposé des corrélations pour calculer le coefficient de 
frottement et le coefficient de Colburn, relations développées en se basant sur des données 
expérimentales. Ces relations sont en fonction de l'angle du chevron (pour toute valeur de ce 
paramètre) et du nombre de Reynolds et sont valables pour les deux régimes, laminaire et 
turbulent. Pour illustrer cela, on présente ici les équations, dans lesquelles les indices « 1 » et 
« t » signifient laminaire et respectivement turbulent. 
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Un travail ayant un but similaire a été fait par Martin (1996). L'auteur souligne le fait que 
l'angle cp est le plus important paramètre géométrique dans la conception d'un ECP (il 
influence le plus le transfert de chaleur et les pertes de pression). A part ce paramètre, le pas et 
l'amplitude des ondulations des plaques peuvent influencer les performances des ECP. Des 
relations de calcul pour le coefficient de convection et le coefficient de frottement en fonction 
de l'angle (p ont été développées analytiquement, à partir de plusieurs sources de données 
expérimentales de la littérature, en considérant une sorte de « moyennage » entre deux 
situations extrêmes : (p = 0° et 9 = 90°. Dans le premier cas, les ondulations sont parallèles à la 
direction d'écoulement. Si les sinusoïdes des deux plaques sont en phase, ces plaques se 
touchent selon plusieurs axes et forment plusieurs canaux en parallèle. Dans le deuxième cas, 
les ondulations sont perpendiculaires sur la direction d'écoulement et l'espace ainsi créé est 
sinusoïdal, confiné entre 2 plaques sinusoïdales. 
L'équation empirique pour le coefficient de frottement est 
1 cos cp 1 — cos cp 
. + . Vf L „:„.„ , , , n ^ , JÛm d-13) /b g • tan cp -I- cg • sin <p + f0 (Re)/ cos (p v fi (R e) 
Dans cette relation, bg et cg sont des constantes qui dépendent des autres caractéristiques 
géométriques des plaques (pas et amplitude des ondulations), f0(Re) est le coefficient de 
frottement calculé pour 9 = 0° et ïx (Re) représente le coefficient de frottement calculé pour 9 
= 90°. 
L'équation pour le nombre de Nusselt provient de l'équation de Lévêque: 
Nu = 0.122 • Pr1/3 • — ) -(f-Re 2 -s in2(p) 0 3 7 4
 ( 1 1 4 ) 
\ p w / 
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Muley et Manglik (1998) ont étudié expérimentalement l'impact de l'angle du chevron, et des 
propriétés physiques du fluide sur le transfert thermique et les pertes de pression. Ils ont utilisé 
trois combinaisons de plaques, deux symétriques (9 = 30°/30° ; 9 = 60°/60°) et une mixte (9 = 
30760°) et de l'huile végétale comme fluide. Les auteurs ont comparé leurs résultats avec les 
résultats d'autres études et ont remarqué des différences, qui s'expliquent principalement par 
des différences entre les formes des ondulations. En comparant les performances des plaques 
ondulées avec celles obtenues avec des plaques lisses, ils ont remarqué que le transfert 
thermique était jusqu'à 3 fois plus intense, tandis que les pertes de pression augmentaient 
jusqu'à 6.6 fois. Pour de faibles vitesses, les différences sont dues principalement à la 
différence d'aire de la surface des plaques, et ces différences augmentent plus dramatiquement 
à partir du moment où l'écoulement commence à devenir rotationnel, à cause des ondulations 
des plaques. Les comparaisons montrent également qu'un ECP à plaques ondulées peut être 
dans certains cas plus efficace qu'un ECP à plaques lisses, pour la même perte de pression. 
Metwally et Manglik (2004) ont analysé l'impact de la forme des ondulations sur le transfert 
thermique et les pertes de pression dans les passages sinusoïdales. Il s'agit d'une étude 
numérique en 2D, qui correspond à un angle 9 = 90°. Le paramètre utilisé pour caractériser la 
géométrie des plaques est le facteur de forme y, défini par : 
4 - b 
Les auteurs ont observé que y influençait fortement les résultats. Le champ d'écoulement est 
fortement influencé par y, Re et Pr et montre deux régimes distinctes : un régime similaire à 
celui développé dans des canaux lisses et un régime affecté par les ondulations des plaques, 
quand l'écoulement commence à devenir rotationnel. La transition dépend de y, Re et Pr et le 
mouvement rotationnel améliore significativement le transfert thermique. Les comparaisons 
montrent également qu'un ECP à plaques ondulées est plus efficace qu'un ECP à plaques 




1.5 Objectifs de la thèse 
Suite à la revue de la littérature, on a identifié quelques directions de recherche, 
correspondantes aux manques d'informations observées. Ce travail se propose d'enrichir les 
connaissances sur les ECP dans les directions suivantes : 
• une analyse plus complexe et plus détaillée du transfert de chaleur et de l'écoulement 
dans les ECP. 
• l'influence des propriétés physiques des fluides caloporteurs sur le transfert de 
chaleur et la distribution de l'écoulement. 
• l'élaboration de solutions pour améliorer les performances de notre type particulier 
d'ECP. 
• une comparaison des effets de la position des entrées et sorties (configurations 
verticale et diagonale) sur les performances des ECP. 
• l'analyse de l'influence de la convection naturelle sur les performances des ECP. 
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CHAPITRE 2 MONTAGE EXPERIMENTAL 
2.1 Description du montage 
Le montage expérimental est illustré dans la figure suivante. Il est composé de deux circuits 
principaux : un circuit froid et un circuit chaud. 
PA 
Figure 2.1 - Le plan du montage expérimental 
Les composants principaux du montage sont : 
• P], P2, Pi= pompes de circulation 
• CVi, CV2 = compteurs volumiques 
• AP,, AP? = capteurs de pression différentielle 
xliii 
MONTAGE EXPÉRIMENTAL 
• T - traducteurs de température 
• R], R2 = refroidisseurs 
• V = ventilateur 
• CE = chauffe - eau 
• PA = plaque d'acquisition pour les thermocouples 
Les pompes volumiques Pi et P2 assurent la circulation du fluide dans les circuits chaud et 
froid, respectivement. Pour faire varier les débits dans ces circuits, chaque pompe est pourvue 
d'une vanne à trois voies, qui renvoie dans l'aspiration de la pompe une partie du débit de 
sortie. Le rôle de la pompe P3 est de mélanger l'eau dans le chauffe-eau. L'ECP utilisé 
comprend trois plaques (deux canaux). Les températures d'entrée et de sortie de chaque fluide 
ont été mesurées à l'aide des thermocouples. En plus, sur chacune des deux plaques 
extérieures, un nombre de 40 thermocouples ont été montés. Les 84 thermocouples ont été 
branchés sur la carte d'acquisition CA. Les pertes de pression pour chacun des deux circuits 
ont été mesurées avec les capteurs de pression différentielle APi et AP2. Les débits de chaque 
circuit ont été calculés à partir des volumes de fluide mesurés par l'intermédiaire des 
compteurs volumiques CVi et CV2 et le temps nécessaires pour que ces volumes transitent. Le 
circuit froid est muni de deux refroidisseurs en série: Ri et R2. 
2.2 Détails techniques de quelques composantes du montage 
2.2.1 Le chauffe-eau 
Le chauffe-eau est un appareil commercial destiné au chauffage de l'eau chaude ménagère. Il 
a une capacité de 130 litres et contient deux résistances électriques qui ont une puissance 
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électrique d'approximativement 3200 W à 120 V. En alimentant ces résistances par un 
autotransformateur, la charge thermique a pu être variée. Pour éviter la stratification thermique 
(qui peut avoir lieu à cause du grand volume du chauffe-eau), le fluide a été mélangé par le 
circuit de la pompe P3. Cette pompe envoie le fluide plus froid du bas en haut du CE, où le 
fluide est plus chaud. 
2.2.2 Les thermocouples 
Tous les thermocouples utilisés ont été de type T. Pour les conduits on a utilisé des 
thermocouples de type sonde (Oméga TC-T-NPT-U-72/1.5). Les thermocouples utilisés pour 
mesurer la température sur les plaques étaient autoadhésifs (Oméga SA1-T-72). 
- La précision des thermocouples de type T est de ±0.5°C à 0°C et de ±0.8°C à 200°C. Si on 
suppose une variation linéaire entre ces deux limites, on obtient les erreurs du tableau suivant : 

























Comme on a mentionné dans le paragraphe 2.1, sur chacune des deux plaques extérieures de 
l'ECP, un nombre de 40 thermocouples ont été montés. La disposition de ces thermocouples 
sur chaque plaque est illustrée dans la figure 2.2. La zone occupée par les thermocouples se 
trouve sur la région centrale de la plaque (région ondulée). Son centre, figuré comme origine 
dans l'image, se trouve exactement au centre de la plaque (à l'intersection des deux 
diagonales). On a monté 5 rangées de 8 thermocouples chaque. La distance entre les deux 
premières et les deux dernières colonnes est plus petite que la distance entre les autres 
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colonnes, parce qu'on s'attend à avoir un gradient plus fort de température près des extrémités 
gauche et droite de la plaque. Les lignes sont équidistantes. On observe la symétrie sur les 
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Figure 2.2 - La disposition des thermocouples sur les plaques 
2.2.3 Les capteurs de pression différentielle 
Les capteurs de pression différentielle qu'on a utilisés sont fabriqués par la compagnie Oméga. 
Ils couvrent la gamme 0 - 2 5 pouces colonne eau (ou 0 - 635 mm colonne eau). Leur 
précision est de ±0.03% de la pleine échelle, à savoir 0.0075 pouces colonne eau (ou 0.1905 
mm colonne eau). Les senseurs sont bidirectionnels - ils peuvent mesurer des différences de 
pression positives ou négatives. 
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Le signal de sortie de ces capteurs est un signal voltage dans l'intervalle -10V...+10V. Pour 
mesurer ce signal et le convertir en pression on a utilisé un voltmètre de type TENMA 72-
7720, avec une précision de lecture de +/- 0.5%. 
2.2.4 La carte d'acquisition 
Pour lire les thermocouples on a utilisé des cartes d'acquisition pour des thermocouples NI 
9213 (National Instruments). Pour maximiser leur précision, un taux d'acquisition d'un 
échantillon par seconde a été utilisé. Pour des températures ambiantes d'environ 20°C, l'erreur 
typique des cartes est d'environ 0.75°C. 
2.2.5 Les compteurs volumiques 
On a utilisé des compteurs volumiques Actaris TD8 pour de l'eau chaude à une température 
maximale de 90°C. La précision de ces appareils en fonction du débit volumique est présentée 
dans le tableau suivant : 
Tableau 2.2 - Erreurs des compteurs volumiques en fonction du débit volumique 








2.2.6 L'échangeur de chaleur à plaques 
L'ECP utilisé est un appareil industriel : Tranter UX-056-UJ-13. Pour notre étude, on a gardé 
seulement trois plaques, qui forment un canal froid et un canal chaud. L'écoulement dans cet 
ECP est de type vertical (dans chaque canal, l'entrée et la sortie sont du même côté) et en 
contre-courant. 
Les plaques de cet ECP possèdent une structure de type chevron (voir figure 2.3 à gauche) 
avec des ondulations à forme trapézoïdale (voir figure 2.4). 
Les dimensions des détails des plaques ont été mesurées avec un système Cari Zeiss Calypso 
4. Les dimensions globales des plaques sont (voir figure 2.3 à droite): Dp = 55.4mm, Lhi = 
170mm, Lt,2 = 114mm, Lvi = 390mm, LV2 = 210mm. L'angle du chevron est cp = 60°. À 
partir de la figure 2.3, on peut déterminer que le diamètre hydraulique pour cet ECP est égal à 
approximativement 5 mm. 
Pour les simulations numériques, la géométrie exacte des canaux, s'étendant jusqu'aux 
garnitures a été modélisée. Par rapport à d'autres études, la zone de distribution des plaques 
est plus complexe. 
Vers les deux côtés des plaques il y a des zones sans ondulations, qui forment deux voies 
étroites lisses le long de toute la longueur des plaques. Pour plus de détails, voir les images du 
paragraphe 3.2.1. On peut alors s'attendre à ce que le fluide coule préférentiellement au sein de 
ces passages périphériques à cause du frottement réduit, comme observé par Lozano et al. 
(2008) dans un ECP à construction similaire. 
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•V2 i -V1 
Figure 2.3 - Une plaque de l'ECP utilisé 
0 6 m 
3 I mm 
9 mm 
Figure 2.4 - Les dimensions des ondulations 
2.2.7 Les refroidisseurs 
On a utilisé deux refroidisseurs : Ri qui est un radiateur de voiture à ailettes, refroidi à l'air 
soufflé par le ventilateur V (voir figure 2.1) et R2 qui est un refroidisseur bitube. Le fluide 
froid de ce dernier est de l'eau du réseau d'eau potable de la ville. Les deux échangeurs de 
chaleur sont connectés en série. 
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2.3 Procédure expérimentale 
Si les expériences ont impliqué du transfert de chaleur, le régime permanent a dû être atteint. 
Pour cela, en fonction de chaque expérience, un intervalle entre une et trois heures a été 
nécessaire. On a considéré qu'on avait atteint notre objectif si les températures lues ne 
variaient pas avec plus de 0.1 °C pendant une durée de 15 minutes. La variation des 
températures en temps a été observée et a fourni des indications concernant l'établissement du 
régime permanent. 
Les mesures des débits ont été faites après que le régime permanent a été atteint. Cela est 
nécessaire parce que, à cause de la variation de température, certaines composantes du 
système (par exemple les tuyaux en plastique) changent légèrement de dimension et aussi 
parce que les fluides changent de propriétés physiques. Par la suite, la courbe du système et le 
point de fonctionnement changent. 
Le débit volumique de fluide a été calculé en faisant le rapport entre un volume de fluide qui 
passe à travers un des compteurs volumiques et le temps nécessaire pour cela. La valeur finale 
du débit a été calculée comme moyenne arithmétique entre les résultats des cinq mesures. 
A cause des petites fluctuations (d'environ 0.1 °C), les valeurs finales des températures ont été 
obtenues en calculant une moyenne arithmétique des valeurs lues sur un intervalle d'une 
minute ou plus. 
Au cours de la mesure du voltage de sortie des capteurs de pression, on a observé également 
de petites oscillations. Par la suite, on a considéré la moyenne de 256 mesures sur un intervalle 
de temps d'une seconde comme valeur finale. 
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2.4 Paramètres gouvernants et procédure de calcul 
Les principaux paramètres utilisés dans ce travail sont le nombre de Reynolds, le coefficient 
de frottement et le nombre de Nusselt, définis comme suit : 
n u m - D h -p 
Re =
 J (2.1) 
_ 2•AP • Dh 
f
~ p - L e f f U m (2-2) 
hm ' D h 
NU = : 
k (2.3) 
Dans ces équations, les propriétés physiques ont été évaluées à la température moyenne du 
fluide dans le canal respectif, calculée comme moyenne arithmétique entre les températures 
d'entrée et de sortie du canal. Les valeurs des propriétés physiques ont été extraites de 
ASHRAE (2005). 
Pour un ECP, le diamètre hydraulique Dh est égal au double de l'amplitude des ondulations 
des plaques (Dh = 2b, voir figure 1.7). Pour notre ECP particulier, dont les dimensions sont 
illustrées dans la figure 2.4, Dh - 5 mm. 
La perte de pression AP a été calculée à partir de la chute totale de pression mesurée, de 
laquelle on a soustrait les pertes aux ports d'entrée et de sortie et celles dans les tuyaux. Les 
pertes de pression dans les ports ont été estimées avec l'équation suivante [Kakaç et Liu, 
1992]: 
1.4 • p • ul 
APP = 2 " - * (2.4) 
Le flux thermique AQ a été calculé comme moyenne entre les valeurs obtenues pour les 
canaux froid et chaud. Chacune des deux valeurs a été calculée avec : 
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AQ = v • p • Cp • AT ( 2 5 ) 
Les coefficients moyens de convection pour les canaux froid (hm,f) et chaud (hmc) doivent 
satisfaire les équations 2.6 et respectivement 2.7: 
A-(Tp,f-Tm,f) (2-6) 




 A • (Tm,c - Tp,c) (2-7) 
Les températures moyennes des côtés froid et chaud de la plaque centrale, Tp>f et Tp,c sont liés 
au flux thermique et aux coefficients moyens de convection comme suit: 
AQ= hm > rA-(Tp , f-Tm > f) 
= kp • A/6 • (Tp,c - Tp>f) = hm,c • A • (Tm,c - TPiC) (2-8) 
Le calcul des températures Tp,f et Tp,c et des coefficients de convection hmf et hm,c est un 
processus itératif. Par exemple, en premier lieu, on suppose que Tp,f et Tp,c sont égaux à la 
moyenne des températures aux deux entrées. Ensuite, on calcule hm,f et hm,c avec les équations 
2.6 et 2.7. Ensuite, ces valeurs sont introduites dans les équations 2.8 pour calculer les 
nouvelles valeurs de Tp,f et Tp>c. Le processus est répété jusqu'à ce que la différence entre les 
valeurs successives de chaque quantité soit inférieure à 0,01%. 
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2.5 Incertitudes expérimentales globales 
Le bilan énergétique a été évalué pour toutes les expériences et on a trouvé que les différences 
entre les flux thermiques des deux courants de fluides étaient de moins de 5.5% (1.9% en 
moyenne). De telles différences peuvent être expliquées par les erreurs des instruments de 
mesure et par les pertes de chaleur vers le milieu ambiant. 
En se basant sur la procédure de calcul présentée en annexe [Holman, 2000], les incertitudes 
maximale et moyenne pour l'estimation du coefficient de frottement sont de 6.6% et 
respectivement de 6.4%. Pour le nombre de Nusselt, les mêmes incertitudes sont de 13.1% et 
respectivement de 7.0%. 
2.6 Conclusions 
Dans ce chapitre on a décrit le montage expérimental qui a été construit dans le but d'analyser 
le champ thermique, le transfert de chaleur et les pertes de pression dans un échangeur de 
chaleur à plaques. 
Ce montage est composé de deux circuits principaux : un circuit froid et un circuit chaud, 
chacun branché à un des deux côtés de l'ECP utilisé qui comprend trois plaques (deux 
canaux). On a mesuré les températures d'entrée et de sortie de chaque fluide et les pertes de 
pression dans les deux canaux de l'ECP. Sur chacune des deux plaques extérieures de l'ECP 
on a monté 40 thermocouples (distribués en 5 rangées de 8 thermocouples) dans le but 
d'étudier la distribution de températures. 
Toutes les données obtenues ont été utilisées pour la vérification du montage expérimental et 
ensuite, pour valider le modèle numérique présenté dans le chapitre 3. 
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Une estimation des erreurs de mesure a été faite. Pour l'intervalle 0-100°C dans lequel se 
situent les lectures de ce travail, les erreurs des thermocouples se trouvent dans l'intervalle 
0.5-0.65°C. Pour le coefficient de frottement et le nombre de Nusselt, les erreurs moyennes 
ont été évaluées à 6.4% et respectivement 7.0%. 
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3.1 Introduction 
Dans ce chapitre, le modèle numérique utilisé pour simuler l'écoulement et le transfert de 
chaleur dans un ECP est présenté. On a utilisé le code commercial Fluent 6.3.26, qui utilise la 
méthode des volumes finis [Patankar, 1980, Versteeg et Malalasekera, 1995] pour résoudre le 
système d'équations gouvernantes. 
Ce modèle a été conçu pour représenter le plus réellement possible les phénomènes qui ont 
lieu dans l'ECP considéré. Pour cela, on a modélisé la géométrie avec un minimum de 
simplifications, on a considéré inclusivement les entrées et les zones de distribution. 
On a tenu compte de la conduction de la chaleur dans les plaques de l'ECP et également de la 
variation des propriétés des fluides avec la température. 
3.2 Description du modèle numérique 
3.2.1 Domaine de calcul 
Le domaine de calcul consiste de l'ECP décrit dans le chapitre antérieur, paragraphe 2.2.6. Il 
est composé de trois plaques et les deux passages de fluide confinés entre ces plaques. Les 
détails concernant la forme et les dimensions des plaques ont été présentés dans le paragraphe 
2.2.6. On a reproduit le plus fidèlement possible la géométrie réelle, c'est-à-dire le domaine 
fluide qui s'étend jusqu'aux garnitures et des entrées jusqu'aux sorties, en considérant tous les 
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détails des régions de distribution des plaques. Dans la figure 3.1 on présente l'espace confiné 
entre deux plaques, occupé par le fluide froid. Cet espace est illustré avec l'apparence d'un 
solide. Dans la figure 3.2 on présente le domaine de calcul complet : les deux fluides collés. 
Dans les deux vues, la couleur d'un fluide est plus foncée que celle de l'autre. 
Dans ces deux figures on peut aussi observer des deux côtés de chaque volume de fluide (Zmin 
et Zmax), les zones sans ondulations, qui forment deux petits passages lisses verticaux le long 
des plaques, passages dont on a parlé dans la section 2.2.6. Comme déjà mentionné, on peut 
s'attendre à un écoulement préférentiel au sein de ces passages périphériques à cause du 
frottement réduit. 
Dans la figure 3.3, on présente le système de coordonnées et les positions des entrées et 
sorties. On peut observer que la longueur, la largeur et l'épaisseur des canaux sont alignées 
avec les axes X, Z et respectivement Y. Pour chaque fluide, l'entrée et la sortie sont localisées 
du même côté (ECP à écoulement vertical) et les deux entrées sont opposées, aux extrémités 
d'une diagonale de la plaque. 
Figure 3.1 - Deux vues du volume du fluide confiné dans un canal 
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Figure 3.2 Deux vues de la géométrie complète 










Figure 3.3 - Le système de coordonnées et les positions 
des entrées et sorties 
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3.2.2 Les équations gouvernantes 
Le problème considéré est un problème d'écoulement et transfert de chaleur en régime 
permanent. 
Les fluides considérés sont l'eau et l'huile de moteur. Toutes les propriétés de ces fluides 
varient en fonction de la température, sauf la chaleur spécifique de l'eau. Le matériel des 
plaques est l'acier inoxydable. 
Dans ce travail, à l'exception du paragraphe 4.5, les forces de gravité ont été négligées. 
En ce qui suit, on présente les équations dans leur forme la plus générale. Pour les équations 
où la gravité n'intervient pas, on doit éliminer les termes p • g( des équations de conservation 
de la quantité de mouvement. Également, si l'eau est le fluide utilisé, le terme Cp est constant 
et doit être dehors des dérivées. 
Des simulations ont été faites dans les deux régimes, laminaire et turbulent. 
Les équations pour le régime laminaire [Minkowycz et al., 2006]: 
3(p • u ;) 
dx; 0 (3.1) 





-âx- + âx-^-âx-J (32) 
a ( p - c p - T ) ^ d f dj_\ 
U j
' dXj 3 X J \ 'dxj (3.3) 
Le régime turbulent 
Dans cette étude, le modèle Realizable K-S a été utilisé pour les simulations en régime 
turbulent. Pour la motivation de ce choix, voir les paragraphes 1.2.5 et 3.2.4. 
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Les équations de continuité, de conservation de la quantité de mouvement et de l'énergie du 
modèle K-S sont [Minkowycz et al., 2006]: 
d(p • u,) 
ÔXj = 0 (3.4) 
d(p • u,) dp d du, 
ui
-^Tr=p'gi"^+^r+"t)*^> (3.5) 
a ( P - c p - T ) _ j _ / ar 
U)
 3Xj ~ a x j l c k + ktj aXj 
(3.6) 
Les équations pour l'énergie cinétique turbulente et pour le taux de dissipation de l'énergie 
cinétique turbulente du modèle Realizable K-S sont [Shih et al., 1995]: 
d(p • K) _ d 
dxi dxi + GK + G b - p - £ - Y M + S K (3.7) 
ô(p • E) _ d 
3xj ÔXj (-£) de dxi + p • Cle • SE + Gb - p • C2£ K +Vv~ (3.8) 
L'équation du transfert de chaleur par conduction dans les plaques de l'ECP est [Çengel, 
2002]: 
d2T 
dxi = 0 (3.9) 
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3.2.3 Méthode numérique 
À cause de sa complexité, la géométrie a été créée premièrement avec le logiciel Solidworks, 
exportée ensuite sur le logiciel Gambit et maillée. Elle consiste de deux volumes de fluide, 
collés. Le domaine de calcul était trop complexe pour être maillé dans son ensemble. Par 
conséquent, il a été divisé en quelques centaines de volumes plus petits. Ensuite, on a essayé 
de créer un maillage hybride, composé de deux types d'éléments: prismatiques pour les 
volumes avec des formes régulières et tétraédriques pour les volumes restants, avec des formes 
complexes. Le maillage résultant contenait un grand nombre d'éléments très déformées à la 
zone de contact entre les deux types de mailles. Par conséquent, le domaine a été maillé en 
utilisant seulement un algorithme de maillage tétra (le schéma Tet/Hybrid T-Grid). Le 
maillage final est entièrement tétraédrique. 
On a utilisé le code commercial Fluent 6.3.12 pour résoudre notre problème couplé 
écoulement - transfert de chaleur. Ce code utilise la méthode des volumes finis [Patankar, 
1980, Versteeg et Malalasekera, 1995] pour résoudre le set d'équations gouvernantes aux 
dérivées partielles. 
Une des conséquences de l'usage d'un maillage tétra est l'augmentation de la diffusion 
numérique. Pour éviter cela, toutes les simulations ont été commencées avec un schéma de 
discrétisation de premier ordre et ont été finalisées avec un schéma de deuxième ordre pour 
les équations de la conservation de la quantité de mouvement, des quantités turbulents et de 
l'énergie. La méthode de discrétisation PRESTO! et l'algorithme SIMPLE ont été utilisés pour 




3.2.4 Conditions aux limites 
Entrées 
Pour les entrées de chacun des deux canaux, la vitesse et la température des fluides ont été 
imposées. On a supposé que le débit est uniformément distribué (vitesse constante sur la 
surface de l'entrée) et que la vitesse est normale sur ces surfaces courbées. 
Pour la turbulence, on a choisi l'intensité de la turbulence / et le diamètre hydraulique comme 
condition à limite. On a utilisé l'équation suivante pour déterminer sa valeur [Fluent, 2006] : 
I = 0.16 • Re"1/8 (3.10) 
Sorties 
Pour les deux sorties, la condition « pressure outlet » a été utilisée. Il s'agit d'une condition à 
limite de type Dirichlet - on impose la valeur de la pression (par contraste, l'autre condition 
possible, « Outflow » représente une condition à limite de type Neumann - on impose la 
valeur du gradient). On a choisi cette condition parce qu'elle implique un meilleur taux de 
convergence, quand il y a de l'écoulement renversé [Fluent, 2006]. 
Les mêmes paramètres (l'intensité de la turbulence et le diamètre hydraulique) que dans le cas 
des entrées ont été spécifiés. Pour l'écoulement renversé, on a imposé une température égale à 
la moyenne entre les températures d'entrée dans les deux canaux. En général, l'influence de ce 
paramètre est négligeable, parce que l'écoulement renversé apparaît dans un nombre très 
réduit de cellules. 
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Comme on l'avait déjà mentionné, l'écoulement dans l'ECP est en contre-courant et, pour un 
canal, l'entrée et la sortie se trouvent sur la même verticale. 
Matériaux 
Le problème considéré est un problème d'écoulement et transfert de chaleur en régime 
permanent. 
Les fluides considérés dans ce travail sont l'eau et l'huile de moteur. Toutes les propriétés de 
ces fluides varient en fonction de la température, sauf la chaleur spécifique de l'eau, puisque 
cette propriété varie de seulement de 0.7% dans l'intervalle 5...95°C. Dans le programme de 
calcul, on a utilisé la méthode de spécification par points (« Piecewise linear »). Le matériel 
des plaques est l'acier inoxydable. Les propriétés de tous les matériaux utilisés sont présentées 
dans l'Annexe. 
Parois 
Dans le but de simplifier le plus possiblement le modèle numérique et d'utiliser 
rationnellement les ressources de calcul disponibles, les trois plaques d'acier inoxydable qui 
confinent les deux fluides ont été modelisées comme surfaces d'épaisseur virtuelle avec 
conduction thermique activée. Il s'agit d'un artifice de calcul : une couche d'éléments virtuels 
est crée à l'intérieur de ces surfaces et on tient compte non seulement du transfert de chaleur à 
travers la paroi, mais aussi de la conduction thermique 3D dans les plaques. 
L'interface entre les deux volumes représente la plaque centrale. Pour cette entité, qui 
comprend quelques centaines de surfaces appartenant aux deux volumes, les zones « wall » et 




Les deux surfaces extérieures des deux volumes de fluide (qui représentent les plaques situées 
aux extrémités) ont été modelisées comme parois adiabatiques. Cette condition est conforme à 
la réalité, parce que ces plaques sont isolées à l'extérieur. 
Modélisation de la turbulence 
Le choix du modèle de turbulence est une tâche difficile parce que, d'habitude, il existe plus 
d'un modèle qui donne de bons résultats pour un certain type de problème. Le choix doit être 
fait en considérant les ressources de calcul disponibles, l'expérience de l'utilisateur et la 
précision désirée. 
Certaines études [Focke et Knibbe, 1986, Kanaris et al., 2004, 2006, Lozano et al., 2008] ont 
montré que l'écoulement dans un ECP a une structure 3D complexe, avec des courbures des 
lignes de courant, rotation, séparation et rattachement de la couche limite. Pour ce genre 
d'écoulement, les approches DNS et LES seraient les plus appropriées, parce qu'elles sont les 
plus précises, mais elles ne peuvent pas être appliquées, à cause de la quantité énorme de 
ressources de calcul demandées. Parmi les modèles RANS, Fluent (2006) recommande Low 
Re K-S (par exemple, V2-f), Realizable K-S, RNG K-S, K-CO SST et RSM. Seulement des 
modèles à deux équations ont été considérés dans ce travail, à cause des ressources de calcul 
limitées qui sont disponibles. 
Il faut mentionner ici que, pour un ECP de notre type, dont l'angle du chevron cp = 60°, la 
turbulence peut paraître à partir d'un nombre de Reynolds égal à 400 [Focke et al., 1985, 
Cooper et Usher, 1988]. 
À notre connaissance, seulement deux modèles de turbulence ont été choisis comme adéquats 
pour des simulations 3D d'un ECP : le modèle K-CO SST [Kanaris et al., 2004, 2006] et le 
modèle Realizable K-S [Jain et al., 2007, Tsai et al., 2009]. Jain et al. (2007) ont comparé les 
modèles RNG K-S SWF et RNG K-E NEWF et le modèle K-S Realizable NEWF. Tsai et al. 
(2009) ont choisi le même modèle à la suite d'une comparaison entre les modèles K-S 
Standard, K-E RNG, K-E Realizable, K-CO Standard and K-CO SST en utilisant de différents 
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traitements de la paroi. À notre connaissance, ces deux travaux sont les seules publications 
avec de telles comparaisons. 
Dans le présent travail, trois modèles de turbulence ont été testés et comparés : RNG K-E, 
Realizable K-S et K-CO SST. Pour les deux premiers, on a essayé également trois variantes de 
traitement de la paroi : des SWF, des NEWF et le EWT. Pour le type d'écoulement étudié 
dans ce travail, les NEWF sont recommandées par Fluent (2006) comme donnant des résultats 
améliorés en termes de contrainte de cisaillement à la paroi et de transfert de chaleur, par 
rapport aux SWF. D'autre part, le EWT combine les meilleures caractéristiques de la loi de la 
paroi (law of the wall) et d'un modèle à deux zones. Ce traitement est adéquat pour des 
écoulements à bas nombre de Re ou avec des phénomènes complexes à la proximité de la 
paroi, dans lesquels les maillages sont tels que y+ est susceptible de varier de manière 
significative sur de larges portions de la géométrie, à la proximité de la paroi [Fluent, 2006]. 
Après une comparaison approfondie de ces modèles (voir paragraphe 4.2), le modèle 
Realizable K-S NEWF a été finalement choisi. Du point de vue des calculs, un autre avantage 
de ce modèle est le fait qu'il est très robuste et stable, il n'est pas sensible aux conditions aux 
limites imposées aux entrées ou aux sorties et il converge relativement rapidement. 
3.2.5 Validation du maillage 
En général, le choix du maillage approprié pour une simulation est basé sur les conditions aux 
limites, la géométrie et sur le traitement de la paroi choisi. La théorie des modèles de 
turbulence RANS affirme que, lorsqu'on utilise les fonctions de paroi (SWF ou NEWF), le 
premier point devrait être situé dans la sous-couche logarithmique (30 < y < 300). D'autre part, 
dans le cas de l'EWT, le premier point du maillage devrait être situé dans la sous-couche 
visqueuse (idéalement y* — 1, mais y < 5 acceptable). Le EWT est adapté pour les maillages 
grossiers, ainsi que pour les mailles fines; sa capacité d'adaptation est due au fait qu'il combine 
le modèle à deux couchés avec des fonctions de paroi améliorées. 
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Dans le cas de la modélisation des ECP, il est extrêmement difficile de créer un maillage pour 
les conditions y+ — 1 ou 30 < y < 300, parce que la géométrie est complexe et l'écart des 
canaux (la dimension selon l'axe Y) peut varier de 0 (où les « points » où les plaques se 
touchent sont situés) jusqu'à 2,5 mm (la distance maximale entre les plaques). La couche 
limite est également variable en épaisseur et présente des phénomènes de séparation et de . 
rattachement. 
Pour la gamme de nombres de Reynolds considérés (entre 400 et environ 3000), un maillage 
qui satisfait la condition y+ = 1 n'est pas réalisable en raison des ressources énormes de calcul 
nécessaires. D'autre part, si nous construisons un maillage avec le premier point de grille dans 
la sous-couche logarithmique, la distance du premier point du maillage par rapport à la surface 
(yp) serait trop grande pour mettre plus d'un nœud entre deux plaques consécutives, même 
pour la moindre valeur de y+ (= 30). Par exemple, pour Re = 1000, il résulte une distance yp ^ 
1,8 mm (estimée à partir des relations fournies par Fluent (2006)). La situation est pire pour 
des nombres de Reynolds plus élevés. Le maillage choisi avec la taille de la grille moyenne de 
0,6 mm représente un compromis raisonnable entre la capacité maximale de calcul et la 
précision nécessaire. Pour les simulations effectuées, la moyenne de yf est comprise entre 2,8 
(pour Re ^ 400) et 11,25 (pour Re « 3000). 
Afin d'évaluer l'influence de la résolution du maillage sur la solution, on a créé un nombre de 
cinq maillages avec de différentes tailles moyennes des mailles : 1, 0.9, 0.8, 0.7 et 0.6 mm. Le 
nombre d'éléments et de nœuds sont présentés dans le tableau suivant : 
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Pour chaque maillage, trois simulations ont été faites: une en régime laminaire (pour chaque 
fluide le débit volumique est de 5.67 ml/s et le nombre de Reynolds ^ 120) et deux en régime 
turbulent (les débits volumiques sont de 18.92 ml/s, Re — 400 et respectivement de 132.42 
ml/s; Re =* 2800, pour la première et la deuxième simulation, de chaque côté). Pour toutes ces 
simulations de validation du maillage, on a utilisé de l'eau comme fluide, en utilisant des 
propriétés constantes. Les températures d'entrée dans les canaux froid et chaud ont été de 
20°C et de 80°C et les propriétés de l'eau ont été évaluées à la température moyenne de 50°C. 
La conservation de la masse pour chaque canal et de l'énergie pour l'ECP a été vérifiée. Ces 
lois étaient respectées, les erreurs étant en dessous de 0.6%. Pour la conservation de la masse 
on n'a pas pu observer une tendance, mais pour la conservation de l'énergie on a observé que 
la différence entre les flux de chaleur dans les deux canaux diminuait avec la diminution de la 
taille moyenne de la maille. 
Ensuite, on a comparé les profils de température moyenne et de pression statique moyenne le 
long des deux canaux. En général, les différences entre ces séries de données sont plus grandes 
pour les cas turbulents que pour le cas laminaire. Dans tous les trois cas, les tendances sont 
similaires, on peut observer que les maillages 0.7 mm et 0.6 mm donnent des résultats très 
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proches. Dans les figures suivantes on présente les résultats pour le canal chaud, pour le cas 
Re ^ 400, où les différences sont les plus accentuées. 
En termes de température, la différence maximale entre les résultats obtenus avec les 
maillages de 0.6 mm et 0.7 mm est de 0.38 K (dans la gamme de 319.5 K - 348.5 K) et la 
différence moyenne est de 0.18 K. Pour la pression, l'écart maximum est de 2.56 Pa (dans la 
gamme 84.5 Pa - 316.9 Pa) et la différence moyenne est de 1.73 Pa. D'autre part, les 
différences entre les prédictions des maillages de 0.6 mm et 1 mm sont assez grandes: 5.02 K 
(2.6 K en moyenne) et 44.28 Pa (28.71 Pa en moyenne). 
En se basant sur tous les résultats présentés ci-dessus, le maillage de 0.6 mm espacement a 
finalement été choisi. Des détails du maillage final sont montrés dans les figure 3.6 (b, c, d,e), 
avec les positions indiquées sur la figure 3.6.a. Dans le détail no. 1 (figure 3.6.b) on observe 
que dans la section transversale par le canal on a environ huit couches de cellules entre les 
deux plaques. Dans le détail no. 2 (figure 3.6.c) on peut observer également qu'il y a environ 
sept couches de cellules dans le passage périphérique de droite. L'uniformité du maillage peut 
être observée sur les détails no. 3 et 4 (figures 3.6.d et 3.6.e). Dans le détail no. 4 on peut voir 
quelques « points » de contact entre les plaques. Puisque les ondulations sont de forme 
trapézoïdale, la région de contact entre les plaques est en fait un petit parallélogramme et non 
pas un seul point. La densité de cellules illustrée dans ces images est jugée suffisante pour 
capturer les gradients qui existent dans l'écoulement et le champ thermique. Les autres 
maillages (0.7,..., 1) sont considérés comme trop grossiers par rapport à l'espace maximal de 
2.5 mm entre les plaques. Ce maillage a été utilisé pour toutes les simulations, soit dans le 
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Figure 3.6 - Détails du maillage : (a) Positions des détails; (b) Détail no. 1; 
(c) Détail no. 2; (d) Détail no. 3; (e) Détail no. 4 
3.3 Conclusions 
Dans ce chapitre on a décrit le modèle numérique utilisé dans ce travail. Ce modèle représente 
fidèlement l'ECP réel et a été conçu pour compléter l'étude de l'écoulement et du transfert de 
chaleur dans un ECP en régime permanent. 
On a utilisé la méthode des volumes finis pour résoudre le système d'équations gouvernantes. 
On a considéré les deux régimes d'écoulement, laminaire et turbulent. 
A cause de la complexité de la géométrie, le domaine de calcul a été maillé avec un maillage 
entièrement tétraédrique. Suite à une étude sur l'influence de la résolution du maillage sur les 
résultats, un maillage avec une taille moyenne des mailles de 0.6 mm a été choisi. Pour 
minimiser la diffusion numérique, toutes les simulations ont été finalisées avec un schéma de 
deuxième ordre pour les équations de la conservation de la quantité de mouvement et de 
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l'énergie. La méthode de discrétisation PRESTO! et l'algorithme SIMPLE ont été utilisés pour 
calculer la pression sur les faces des volumes finis et pour le couplage vitesse - pression, 
respectivement. 
Aux entrées des canaux on a imposé la température des fluides et une vitesse uniformément 
distribuée, perpendiculaire sur la surface courbée. Pour les deux sorties, la condition 
« pressure outlet » a été utilisée. Pour la turbulence, pour les entrées, ainsi que pour les sorties 
on a choisi d'imposer l'intensité de la turbulence et le diamètre hydraulique comme conditions 
à limite. 
Les fluides considérés dans ce travail sont l'eau et l'huile de moteur, avec des propriétés 
variables en fonction de la température (sauf la chaleur spécifique de l'eau). Le matériel des 
plaques est l'acier inoxydable. On a tenu compte de la conduction de la chaleur dans les 
plaques de l'ECP et également de la variation des propriétés des fluides avec la température. 
Après une comparaison de plusieurs modèles, le modèle Realizable K-S NEWF a été choisi. 
Pour des nombres de Reynolds inférieures à 400, le modèle laminaire a été utilisé. 
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CHAPITRE 4 RÉSULTATS 
4.1 Validation des données expérimentales obtenues 
4.1.1 Le coefficient de frottement 
Afin de calculer le coefficient de frottement, des expériences avec des conditions isothermes 
ont été effectuées. De l'eau à 25°C dans un seul canal de l'ECP a été utilisée. Le nombre de 
Reynolds de ces expériences a varié de 50 à 820. 
Ainsi, pour Re > 400, les valeurs mesurées sont assez proches des valeurs prédites par les 
corrélations de Kakaç et Liu (1992) et de Wanniarachchi et al. (1995) et des données de 
Kanaris et al. (2006). D'autre part, pour des nombres de Reynolds inférieurs à 400, ces valeurs 
expérimentales sont plus élevés que celles prédites par Kakaç et Liu (1992), mais montrent la 
même tendance que les données de Muley et Manglik (1998) et de Focke et al. (1985). 
Pour un nombre de Reynolds donné, l'angle du chevron est considéré comme le facteur le plus 
important affectant le coefficient de frottement et le nombre de Nusselt [Focke et al., 1985, 
Kakaç et Liu, 1992, Martin, 1996]. Certaines recherches, telles que celles de Focke et al. 
(1985), Wanniarachchi et al. (1995) et Muley et Manglik (1998) ont été menées afin de 
quantifier l'effet de ce paramètre sur la performance hydraulique et le transfert de chaleur des 
ECP. En conséquence, dans la littérature, les corrélations sont en général présentées en 
fonction de ce seul paramètre (voir par exemple la synthèse faite par Wang et al. (2007)). 
D'autres études, telles que celles de Shah et Wanniarachchi (1991) et Metwally et Manglik 
(2004), montrent que le coefficient de frottement et le nombre de Nusselt sont également 
affectés par la hauteur et la longueur d'onde des ondulations. Comme montré par Kanaris et al. 
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(2006), la forme des ondes (par exemple trapézoïdale ou sinusoïdale) est un autre facteur 
important qui peut influencer les performances hydrodynamiques et thermiques de PHE. 
Toutes les données de la figure 4.1 sont pour des ECP avec le même angle de chevron q> = 60°. 
Toutefois, on peut observer des écarts considérables entre ces courbes, écarts qui peuvent être 
dus aux paramètres identifiés ci-dessus. Dans ce contexte, la différence entre nos résultats et 
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4.1.2 Le nombre de Nusselt 
Le nombre de Nusselt pour le canal chaud a été déterminé en utilisant l'équation 2.3 et la 
procédure décrite dans la section 2.4. Ensuite, on a utilisé les mêmes données pour déterminer 
une relation pour le nombre de Nusselt, par la technique modifiée de Wilson [Khartabil et 
Christensen, 1992]. Cette technique consiste à déterminer les deux coefficients inconnus (CNU 
et n) d'une corrélation similaire à celle proposée par Kakaç et Liu (1992) pour un écoulement 
turbulent : 
Nu = CNu • Ren • Pr1/3 • ( ~ ) (4.1) 
Dans ce but, le débit de fluide froid a été maintenu constant et le nombre de Reynolds du 
fluide froid a été d'environ 800. Les températures des deux fluides ont été ajustées de telle 
sorte que la température moyenne du fluide froid soit maintenue à une valeur d'environ 25 ° C. 
Pour un angle cp = 60 °, la turbulence peut se produire pour un nombre de Reynolds supérieur 
à 400 [Focke et al., 1985; Cooper et Usher, 1988]. Par conséquent, du côté chaud, le nombre 
de Reynolds a varié entre 400 et 1400 en changeant le débit correspondant. Plus précisément, 
11 débits différents ont été utilisés afin d'obtenir les deux coefficients inconnus dans l'équation 
4.1. Les valeurs des coefficients CNU et n obtenus par cette procédure sont 0,377 et 0,617 
respectivement. Le coefficient de corrélation entre cette expression et les données d'entrée, R2, 
est égal à 0,9987. 
La figure 4.2 présente une comparaison entre les résultats obtenus avec l'équation 4.1, les 
résultats calculés à partir des valeurs expérimentales avec l'équation 2.3 et d'autres 
corrélations de la littérature. Tous ces résultats montrent la même tendance - une 
augmentation de Nu avec Re, quoique à des rythmes différents. Ce taux d'augmentation est le 
plus faible pour les valeurs obtenues avec l'équation 2.3. Les différences entre les valeurs du 
nombre de Nusselt prédites par ces relations sont importantes. Les valeurs minimales et 
maximales sont toujours prédites par la relation proposée par Jain et al. (2007) et l'équation 4.1 
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respectivement. Les différences entre ces prédictions extrêmes augmentent avec le nombre de 
Reynolds, mais leur rapport ne change pas beaucoup (il est toujours autour de 0.7). 
Les observations faites au moment de commenter la figure 4.1 sont toujours valables. Bien que 
toutes les données présentées dans la figure 4.2 soient pour des ECP avec le même angle du 
chevron (cp = 60°), les différences observées dans le nombre de Nusselt sont attribuées à des 
différences dans la forme, la hauteur et la longueur d'onde des ondulations. Nous croyons 
également que la présence des passages droits et lisses des deux côtés de chaque canal (où 
aucune ondulation n'est présente) peut créer un effet négatif sur le transfert de chaleur, parce 
qu'une partie importante du débit de fluide est concentrée dans ces canaux (la distribution du 
débit massique sera présentée et discutée en détail dans le paragraphe 4.3.4). Un autre point 
d'intérêt réside dans le fait que nos données sont obtenues pour un ECP à seulement deux 
canaux, donc pour un canal chaud qui n'a qu'un seul canal froid comme voisin (un ECP 
similaire a été utilisé seulement par Kanaris et al. (2006)), tandis que les autres données ont été 
obtenues en utilisant des ECP à plusieurs canaux. Ces configurations différentes peuvent 
conduire à des résultats légèrement différents, en raison de la variation de la température 
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4.1.3 L'efficacité de l'ECP 
La figure 4.3 montre les valeurs calculées de l'efficacité de notre ECP en fonction du nombre 
d'unités de transfert. Ces deux quantités ont été calculées à partir des données expérimentales 
avec les équations 4.2 et 4.3. Les résultats sont identiques à ceux obtenus avec l'expression 
analytique classique pour les échangeurs de chaleur à contre-courant (voir par exemple Kakaç 
et Liu (1992)). 
NTU = 
AQ 
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Figure 4.3 - L'efficacité de l'échangeur à plaques 
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4.2 La validation du modèle laminaire et des modèles turbulents à 
deux équations 
4.2.1 Comparaison des coefficients de frottement 
Une comparaison entre les résultats numériques et les données expérimentales pour le régime 
laminaire (Re < 400) est présentée sur la figure 4.4. On peut remarquer que l'évolution axiale 
des deux séries de données est semblable. Les résultats numériques sous-estiment le 
coefficient de frottement de 15,1% en moyenne, mais la différence maximale numérique/ 
expérimental n'excède pas 23,3%. La sous-estimation par les prédictions numériques diminue 
avec l'augmentation du nombre de Reynolds. 
Dans le régime turbulent (Re > 400), cinq modèles de turbulence ont été testés, comme 
mentionné dans la section 3.2.4 : K-CO SST, K-e RNG NEWF, K-e Realizable SWF, K-e 
Realizable NEWF et K-e Realizable EWT. Les résultats de cette comparaison sont présentés 
dans la figure 4.5. On peut remarquer que le K-e Realizable EWT et K-e Realizable NEWF 
donnent des résultats plus proches des données expérimentales que les trois autres modèles. 
Les valeurs absolues des erreurs relatives maximales et moyennes par rapport aux données 
expérimentales sont, respectivement, 3,9% et 1,7% pour le K-e Realizable EWT et de 3,4% et 
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Figure 4.4 - Comparaison du coefficient de frottement 
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pour le régime d'écoulement turbulent 
80 
RÉSULTATS 
4.2.2 Comparaison des nombres de Nusselt 
La comparaison entre le nombre de Nusselt expérimental et numérique pour un écoulement 
laminaire (Re < 400) est illustrée dans la figure 4.6. Le maximum et la moyenne des erreurs 
relatives par rapport aux données expérimentales sont respectivement de 10,5% et de 5,7%, 
des erreurs qui peuvent être qualifiées comme satisfaisantes. 
Pour l'écoulement turbulent, la comparaison des nombres de Nusselt pour les mêmes cinq 
modèles que dans le cas du coefficient de frottement est présentée dans la figure 4.7. On peut 
observer que les modèles K-e Realizable NEWF et K-e RNG NEWF donnent les résultats les 
plus proches des données expérimentales. Comme dans le cas du coefficient de frottement, 
toutes les prédictions de ces deux modèles ne sont pas du même côté des données 
expérimentales (il n'y a pas une surestimation ou sous-estimation sur toute la plage présentée). 
Les résultats obtenus avec le modèle K-e Realizable EWT sont relativement loin des points 
expérimentaux. Les valeurs absolues de la moyenne et maximale des erreurs relatives par 
rapport aux données expérimentales sont, respectivement, 15,1% et 8,6% pour les K-e 
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4.2.3 Comparaison des températures de sortie 
La comparaison entre les valeurs expérimentales et numériques des températures de sortie 
pour les courants froid et chaud pour le régime laminaire est illustrée dans les figures 4.8 et 
4.9. Les données ont été obtenues à partir des mêmes expériences et simulations utilisées 
précédemment pour le calcul du nombre de Nusselt. Les différences maximale et moyenne 
entre les données expérimentales et numériques sont 1.48 K et, respectivement 0.71 K, ce qui 
peut être qualifié comme très satisfaisant. 
L'effet du modèle de turbulence sur les températures prédites de sortie de l'eau chaude et 
froide peut être observé dans les figures 4.10 et respectivement 4.11, pour de différentes 
valeurs du débit de volume du canal chaud. Pour ces tests, le débit massique du fluide froid a 
été maintenu constant en conformité avec la technique de Wilson. Comme dans le cas du 
nombre de Nusselt (figure 4.7), les modèles K-e Realizable NEWF et K-e RNG NEWF ont 
donné de nouveau des résultats qui sont les plus proches des données expérimentales. Les 
valeurs absolues des erreurs maximales et moyennes en ce qui concerne les données 
expérimentales sont présentées dans le Tableau 4.1. 
À la lumière des comparaisons antérieures (voir les figures 4.5, 4.7, 4.10 et 4.11) et en 
considérant aussi l'analyse des erreurs moyennes dans les paragraphes antérieurs, le modèle K-
e Realizable NEWF est considéré comme le modèle de turbulence le plus adéquat pour 
simuler des écoulements turbulents dans notre ECP. Ce modèle a été utilisé pour tous les 
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4.2.4 Comparaison des distributions de températures sur les plaques 
situées aux extrémités 
Dans ce paragraphe on illustre la comparaison entre les températures obtenues 
expérimentalement, à l'aide des 80 thermocouples et les températures correspondantes 
obtenues numériquement. 
Trois cas sont présentés, un pour un écoulement laminaire, dont les principaux paramètres sont 
spécifiés dans le tableau 4.2, et deux pour des écoulements turbulents, dont les principaux 
paramètres sont spécifiés dans les tableaux 4.3 et 4.4 respectivement. 
Les figures 4.12 et 4.13 comparent, pour le cas laminaire décrit ci-dessus, les prédictions 
numériques et les valeurs expérimentales des températures sur la surface externe des plaques 
situées aux extrémités pour les canaux froid et chaud, respectivement. Chacune des images de 
ces figures correspond à une position axiale particulière (voir figure 2.2 et la description du 
dispositif expérimental dans les paragraphes 2.1 et 2.2). Des comparaisons similaires sont 
présentées dans les figures 4.14 et 4.15 pour le premier cas turbulent et dans les figures 4.16 et 
4.17 pour le deuxième cas turbulent. 
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On peut remarquer que les données numériques présentent des pics et les vallées, une forte 
variation en zigzag. Ce fait sera éclairci dans les sections 4.3.3, 4.3.4 et 4.3.5, où on peut 
observer que la hauteur des sections transversales d'un canal varie en fonction de la position Z 
et elle peut être zéro lorsque les plaques se touchent. Les variations de température en zigzag 
sont causées par la variation de la vitesse du fluide avec la position Z (et implicitement de la 
variation des coefficients de convection) et par le fait que les plaques se touchent à certains 
endroits. Dans les points de contact métal-métal, la chaleur est transférée directement par 
conduction et le flux thermique est beaucoup plus élevé que la moyenne sur la plaque (voir 
figure 4.28.C). 
Pour tous les cas analysés, on peut observer qu'il y a de fortes similitudes entre les résultats 
expérimentaux et ceux numériques. Une partie des différences observées entre les valeurs 
correspondantes est attribuée au fait que la jonction chaude des thermocouples - qui est en 
contact avec la surface de la plaque - a un diamètre d'environ 1 mm. Par conséquence, la 
température mesurée est en fait la température moyenne sur cette petite surface couverte par la 
soudure chaude. En analysant les résultats numériques, des différences de température de 
jusqu'à 3°C ont été observées entre les points situés à 1 mm les uns des autres. Compte tenu 
de ces importantes variations de température sur une si petite distance, les différences entre les 
résultats expérimentaux et ceux numériques peuvent être considérées acceptables. L'écart 
entre les valeurs numériques et expérimentales peut également être dû au fait que les 
garnitures de l'ECP ne sont pas parfaitement lisses et présentent de très petites déformations. 
Ces déformations locales peuvent être accentuées lorsque les plaques sont pressées ensemble 
et peuvent influencer sur la répartition du débit, en particulier dans les canaux périphériques 
lisses, qui ont une largeur d'environ 7 mm. Autres sources d'erreurs peuvent être les 
déformations locales et l'usinage imparfait des deux plaques de bois épais qui isolent les deux 
plaques extérieures de l'ECP (voir encore les paragraphes 2.1et 2.2). Lorsque les plaques et les 
plaques de bois sont comprimées par le châssis de l'ECP, la forme des plaques peut être 
légèrement modifiée par la force de serrage qui ne peut pas être parfaitement uniforme. 
Les explications ci-dessus sont soutenues aussi par le fait que les différences entre les valeurs 
expérimentales et numériques sont plus grandes du côté gauche (dans la direction de Z négatif) 
et pour les sections à X = 0.047 et X = 0.094, pour tous les cas présentés. Ceci peut être 
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expliqué par une déformation locale du joint ou par le serrage non-uniforme du châssis. 
Dans le second cas turbulent, présenté dans les figures 4.16 et 4.17, on peut observer que les 
différences entre les données expérimentales et numériques sont plus importantes pour le 
fluide chaud, les sections X = 0, X - 0.047 et X - 0.094 m. Ces différences sont plus 
accentuées à cause des raisons expliquées avant et à cause de la vitesse supérieure dans le 
canal chaud car, pour ce cas particulier, les débits dans les deux canaux sont inégaux (Re = 
551 pour le canal froid et Re = 1479 pour le canal chaud). 
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Figure 4.12 - Comparaison des températures sur la surface externe 
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Figure 4.13 - Comparaison des températures sur la surface externe 
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Figure 4.14 - Comparaison des températures sur la surface externe 
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Figure 4.15 - Comparaison des températures sur la surface externe 
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Figure 4.16 - Comparaison des températures sur la surface externe 
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Figure 4.17 - Comparaison des températures sur la surface externe 
de la plaque extérieure du canal chaud (deuxième cas turbulent) 
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4.3 L'analyse du transfert de chaleur et de l'écoulement dans les 
ECP 
4.3.1 Description des cas simulés 
Dans ce travail, deux séries de six simulations chaque ont été analysées, la première avec de 
l'eau dans les deux canaux et le seconde avec de l'eau et de l'huile de moteur dans les canaux 
chauds et froids, respectivement. Les principaux paramètres des deux séries sont présentés au 
Tableau 4.5. Pour chaque simulation, nous avons utilisé le même débit volumétrique aux deux 
entrées et en conséquence la même vitesse d'entrée pour les deux canaux. Afin de calculer le 
nombre de Reynolds, pour chaque fluide, les propriétés des fluides ont été estimées à la 
température moyenne dans le canal - la moyenne arithmétique des températures d'entrée et de 
sortie. Pour toutes les simulations, les températures d'entrée de fluide sont fixées à 20°C et 
80°C respectivement pour le côté froid et chaud. Il est à noter que toutes les images de ce 
chapitre seront présentées en tenant compte du système d'axes (voir Figure 3.1). 
4.3.2 Analyse de la structure de l'écoulement 
La figure 4.18.a montre le schéma d'écoulement en zigzag obtenue dans la région centrale du 
canal chaud pour le n ° 1 de la série de simulation eau - eau. Les lignes de courant colorées par 
la température du fluide chaud pour la même simulation peuvent être observées dans la figure 
4.18.b. On peut remarquer que le débit est essentiellement aligné sur la longueur du canal, ce 
qui semble similaire aux observations faites par d'autres (voir par exemple les travaux de 
Kanaris et al. (2006), Jain et al. (2007) et Tsai et al. (2009)). 
Il est intéressant de constater que la structure de l'écoulement est 3D. Ainsi, il existe des 
courants de fluide qui suivent les sillons des plaques et, en plus, là où ces courants se croisent, 
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le débit est en rotation ou tourbillonnant. Les particules de fluide présentent des trajectoires en 
trois dimensions assez complexes - hélicoïdales, comme on peut le remarquer dans la figure 
4.18.C. Cette figure montre une vue isométrique de la structure de l'écoulement pour le fluide 
chaud (de la série eau - eau) pour la simulation n° 3 (Reh - 1565). Les lignes de courants sont 
colorées par la magnitude de la vitesse. On observe que la magnitude est plus haute dans deux 
zones de distribution (là on a une surface transversale du passage plus petite) et aussi le long 
des passages lisses périphériques qu'on a présentés dans les chapitres 2 et 3. 









































































Figure 4.18 - Structure de l'écoulement : (a,b)-vecteurs de vitesse et lignes 
de courant colorées par la température du fluide chaud, Re=475 
et (c)- lignes de courant du fluide chaud, Re =1565 
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4.3.3 Structure du champ thermique 
Les figures 4.19.a et 4.19.b montrent les distributions de la température sur la plaque du milieu 
pour les séries de simulations eau - eau et respectivement eau - huile. Les tâches blanches sur 
la surface de la plaque indiquent que ces secteurs n'apparaissent pas sur le graphique, parce 
qu'ils appartiennent à une autre entité de la géométrie. L'inclusion des données de toutes ces 
petites zones serait assez compliquée, en raison d'une particularité du code informatique 
utilisé. Comme mentionné, dans notre simulation numérique, la plaque du milieu est en fait 
une surface avec une épaisseur virtuelle qui appartient à deux fluides. 
Pour la série eau - eau, on peut remarquer que la distribution de températures est plus 
symétrique par rapport à l'axe X (le long de la longueur de la plaque), pour les quatre dernières 
simulations (Vin de 0,3 à 0,6 m/s). Nous pouvons également voir que pour des nombres de 
Reynolds faibles, la distribution de température est clairement influencée par la position des 
entrées. Ainsi, pour la première simulation, Ref = 316 et Rec - 475, la zone froide est plus 
longue sur le côté gauche, et la zone chaude est plus longue sur le côté droit, où sont 
positionnées les entrées froide et respectivement chaude. L'influence de la position des entrées 
devient moins importante avec l'augmentation des vitesses de fluide aux entrées. Cependant, 
la distribution de température n'est évidemment pas uniforme sur la largeur des plaques (l'axe 
Z), même pour les cas avec des nombres de Reynolds élevés. 
Dans le cas de l'huile de moteur (figure 4.19.b), la distribution de la température semble être 
plus uniforme et l'influence des entrées semble être moins importante que dans le cas des 
simulations eau - eau. La même symétrie par rapport à l'axe X comme dans le cas de figure 
4.19.a peut être observée. 
Les figures 4.20 montrent, en utilisant les franges colorées, la distribution de température à 
trois sections le long de l'axe X pour les deux fluides. Les franges ont été obtenues à partir de 
la première (figure 4.20.a) et la sixième simulation (figure 4.20.b) de la série eau - eau. La 
figure 4.21 est similaire, mais pour la série eau - huile. Dans les figures 4.20 et 4.21 on peut 
remarquer que, pour un canal, l'écart entre les plaques varie avec la position X, mais on 
observe une symétrie selon l'axe Z, par rapport à la position Z = 0. La température a 
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clairement une distribution 3D complexe, elle n'est pas uniforme ni selon l'axe Z, ni selon l'axe 
Y, comme indiqué dans certains articles (voir par exemple Kanaris et al. (2006) et Hur et al. 
(2008)). Dans le cas des simulations eau - huile, la non-uniformité de la température dans la 
direction Y est plus élevée pour le canal chaud, où coule l'huile. L'effet des passages lisses qui 
se trouvent sur les côtés des plaques peut être observé: le fluide froid est plus froid et le fluide 
chaud est plus chaud, ce qui fait que le transfert de chaleur soit plus faible. 
300 V |n= 0 1 m/s 
Figure4.19.a 
V|n= 0 1 m/s V|n= 0 2 m/s 
Figure 4.19.b 
Figure 4.19 - Champ de températures sur la plaque centrale pour : 
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Figure 4.20 - Champ de températures à trois sections transversales 
sur l'axe X pour les fluides froid et chaud, série eau - eau 
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Figure 4.21 - Champ de températures à trois sections transversales 
sur l'axe X pour les fluides froid et chaud, série eau - huile 
(a) V,„ = 0. lm/s et (b) V,„ = 0.6m/s 
Afin de mieux visualiser et d'analyser plus facilement le champ de température, on présente 
dans les figures 4.22 et 4.23 les profils de température, le long de l'axe Z et respectivement le 
long de l'axe X pour la série eau - eau. Les résultats de la série eau - huile ne sont pas 
présentés ici, parce qu'ils sont similaires et leur analyse conduit aux mêmes conclusions. 
Comme on a remarqué à partir des figures 4.20, la température varie dans la direction Y. C'est 
pour cela que la température indiquée à chaque coordonnée X ou Z dans les figures 4.22 et 
4.23 est, en fait, une moyenne de la température du fluide pondérée par la masse (« bulk 
température »), calculée le long de l'axe Y, à travers la profondeur du volume de fluide entre 
les plaques, selon l'équation suivante: 
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_ £y(T • u • p • dA) 
T b y
" Sy(u-p-dA) ( 4 4 ) 
Dans toutes ces figures, les fluctuations de température du fluide indiquent en fait l'effet de la 
variation de la hauteur du canal, c'est-à-dire la variation de l'épaisseur du volume de fluide à la 
position (X, Z) respective. 
Comme on le voit à partir des figures 4.22, les profils de température sont très abrupts à 
l'extrémité des canaux, là où les passages lisses sont positionnés. Nous pouvons clairement 
observer l'influence négative de ces veines périphériques. Ainsi, pour les valeurs extrêmes des 
coordonnées Z, la température du fluide froid est plus faible et la température du fluide chaud 
est plus élevée que celles de la région centrale du canal. Sur les mêmes figures, nous pouvons 
également remarquer l'influence des entrées. On peut observer que toutes les courbes ont une 
sorte de pente: le fluide froid est plus froid vers le côté gauche, qui est le côté de l'entrée du 
fluide froid, tandis que le fluide chaud est plus chaud vers le côté droit, où est positionnée 
l'entrée chaude (voir figure 3.3). L'influence des entrées est plus élevée pour des vitesses 
inférieures, il est plus évident dans les figures 4.22.a et 4.22.b. 
La figure 4.23 (a, b, c et d) montre les profils de température obtenus pour trois lignes 
parallèles à l'axe X à différentes coordonnées Z. Dans ces figures, on peut clairement 
remarquer la non-uniformité du champ de température du fluide dans la direction Z de section 
donnée. Un tel comportement, qui semble contredire quelques observations faites dans une 
autres étude [Kanaris et al., 2006] est une conséquence directe de la distribution non uniforme 
de l'écoulement dans les canaux, comme on le verra dans le paragraphe suivant. En plus, dans 
le cas de Kanaris et al. (2004), il s'agit d'un ECP à configuration en diagonale, dans lequel le 
champ de températures est en fait plus symétrique (voir le paragraphe 4.4). Il est à noter que 
les pics de température observés dans la figure 4.23 correspondent à des courants de fluide 
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Figure 4.22 - Profils de température à trois sections transversales le long 
de l'axe Z pour les fluides froid et chaud, série eau - eau, 
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Figure 4.23 - Profils de température à trois sections transversales le long 
de l'axe X pour les fluides froid et chaud, série eau - eau, 
(a, b) Vin = 0.1 m/s et (c, d) V,n = 0.6m/s 
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4.3.4 L'analyse de la distribution de l'écoulement 
Afin de visualiser la répartition de l'écoulement dans des sections transversales des canaux, 
nous illustrons dans ce paragraphe des diagrammes de débit massique par unité de surface, en 
kg /(s-m2) sur les sections transversales X=0 par les canaux, à chaque coordonnée Z, pour des 
différents fluides et de différentes vitesses à l'entrée. La procédure de calcul de cette densité 
locale de débit massique est la suivante: d'abord, on divise la section transversale du canal en 
plusieurs sous-surfaces verticales de largeur ÀZ et on effectue l'intégration de la composante 
de vitesse selon l'axe X pour chacune des ces sous-surfaces. Le résultat est ensuite normalisé 
par rapport à la surface correspondante (voir l'équation suivante): 
Débit massique par unité de surface = 
£ y (u x • p • dA) 
2v(dA) (4.5) 
Dans les figures 4.24 et 4.25, on a illustré la répartition de l'écoulement pour le premier et le 
sixième cas de la série de simulations eau - eau. Similairement, dans les figures 4.26 et 4.27 on 
a tracé les mêmes données pour les simulations eau - huile. 
Dans toutes ces figures, on peut observer que le débit massique de fluide qui passe dans les 
deux passages lisses périphériques, parallèles à l'axe X, est considérablement plus élevé que 
dans d'autres régions du canal. Globalement, dans le cas de la série eau - eau, nous pouvons 
observer que les valeurs les plus élevées (maximum ou minimum, selon le sens du fluide) du 
débit massique sont de 5.3 à 7.2 fois plus élevées que la valeur moyenne sur le reste de la 
section. Dans le cas de la série eau - huile, la distribution du débit massique est plus uniforme: 
les plus hautes valeurs sont de 3.4 à 3.7 plus élevées que la valeur moyenne sur le reste de la 
section. On remarque que dans toutes les images il y a une asymétrie plus ou moins 
prononcée. De façon générale, le courant de gauche est plus prononcé pour le canal froid et le 
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courant de droite est plus prononcé pour le canal chaud, à cause de la position des ports (voir 
figure 3.3). 
Il est intéressant à noter que, dans le cas de l'eau, ces courants périphériques emportent de 
20.5% jusqu'à 28.1% du débit massique total des canaux (voir le tableau 4.6). Pour l'huile de 
moteur, les valeurs sont inférieures - jusqu'à 11.6% du débit total est représenté par les 
courants périphériques (voir le tableau 4.7). Ces veines périphériques ont un effet important 
sur le rendement de l'échangeur de chaleur, comme il sera démontré dans la section 4.3.6. 
On peut également remarquer les pics et les vallées dans ces figures, dont la présence peut 
être expliquée en regardant les figures 4.20 et 4.21. Dans ces figures mentionnées ci-dessus, 
on peut remarquer que la hauteur des sections d'un canal varie en fonction de la position Z et 
elle peut être zéro lorsque les plaques touchent. Même si la section X=0 ne passe pas par des 
points de contact, on peut remarquer sur les figures 4.24, ..., 4.27 que dans certains cas il y a 
des régions où le débit massique est de signe opposé, ce qui signifie que, dans ces régions 
l'écoulement est complexe et certains courants de fluide peuvent avoir le sens inverse par 
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Figure 4.24 - Variation du débit massique par unité de surface pour la 
série eau - eau, sur la section transversale X=0, pour Vm =0.1 m/s 
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Figure 4.25 - Variation du débit massique par unité de surface pour la 
série eau - eau, sur la section transversale X=0, pour V,n =0.6 m/s 
(a) canal froid et (b) canal chaud 
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Figure 4.26 - Variation du débit massique par unité de surface pour la 
série eau - huile, sur la section transversale X=0, pour Vm =0.1 m/s 
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Figure 4.27 - Variation du débit massique par unité de surface pour la 
série eau - huile, sur la section transversale X=0, pour V;n =0.6 m/s 
(a) canal froid et (b) canal chaud 
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Tableau 4.6 - Poids (%) des courants périphériques du débit massique 





























Tableau 4.7 - Poids (%) des courants périphériques du débit massique total 































4.3.5 Analyse de la distribution du flux de chaleur 
La figure 4.28 (a, b, c) présente les flux de chaleur à travers la plaque du milieu, obtenus pour 
la série eau - eau, les cas avec Vjn = 0.1 m/s (figure 4.28.a) et Vjn = 0.6 m/s (figure 4.28.b). La 
figure 4.28.C présente un détail de la figure 4.28.b - une portion de la zone centrale de la 
plaque. On peut observer que les flux de chaleur sont presque uniformes dans les deux cas. 
Les valeurs extrêmes des légendes de ces images colorées sont les flux locaux minimum et 
maximum. On peut remarquer dans la figure 4.28.C l'aspect de « queue de paon » de la 
distribution du flux thermique sur la zone ondulée de la plaque. Les valeurs maximales 
n'apparaissent que sur quelques zones très réduites, autours de « points » de contact entre les 
plaques (qui sont en fait des petits parallélogrammes. Dans ces zones, l'échange de chaleur est 
important parce qu'il se fait directement par conduction dans les plaques métalliques. 
Également, on observe que le flux de chaleur est généralement plus élevé sur les bords des 
plaques, où sont positionnés les passages périphériques lisses. Dans ces régions, les 
coefficients de convections sont plus élevés à cause des courants rapides de fluide, tel que 
mentionné dans le paragraphe précédent. Cette observation suggère de nouveau que ces 
passages plats pourraient avoir un effet négatif sur la performance thermique de l'échangeur de 
chaleur. Le tableau 4.8 présente les flux moyens de chaleur pour les simulations considérées. 
Les résultats de la série eau - huile sont semblables, et même plus uniformes. Les moyennes 
pour les six simulations sont synthétisées dans le tableau 4.9. 
Un résultat intéressant est le poids du flux de chaleur total échangé entre les fluides à travers 
les zones de distribution. Pour chaque plaque, la partie active des deux zones de distribution 
représente environ 21% de la surface active totale de la plaque. La moyenne globale des 
contributions des zones de distribution est de 21,6% (entre 19,5% et 23,0%), en tenant compte 
en même temps des deux séries de simulations (eau - eau et eau - huile). Ces résultats 
montrent que la distribution du flux de chaleur est en effet uniforme et aussi, que les zones de 
distribution sont très importantes lorsque l'on considère le transfert de chaleur. La 
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Figure 4.28.C 
Figure 4.28 - Variation spatiale du flux de chaleur par la plaque de milieu 
(a) V,„ = 0. lm/s ; (b) V,„ = 0.6 m/s et (c) détail de la figure (b) 
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4.3.6 Performance de l'ECP sans passages périphériques 
Les résultats présentés dans les paragraphes précédents conduisent à l'idée que la présence des 
passages périphériques produit une détérioration de la performance thermique, accompagnée 
d'une diminution de la perte de pression. Pour effectuer une comparaison et vérifier cette 
hypothèse, un autre modèle numérique a été construit. Ce modèle est basé sur notre géométrie 
principale, mais il ne contient pas de canaux périphériques (voir figure 4.29). Dans l'ECP réel, 
il est possible d'éliminer facilement ces canaux en appliquant une garniture directement à 
l'intérieur des rainures. 
Figure 4.29 - Le modèle d'ECP sans les passages périphériques lisses 
Avec ce nouveau modèle on a effectué les deux séries de simulations qu'on a présentées dans 
la section 4.3.2, simulations dont les principaux paramètres ont été synthétisés dans le tableau 
4.5. 
Dans les figures 4.30,..., 4.33 on a illustré comparativement les répartitions de l'écoulement 
pour le premier et le sixième cas de la série eau - eau et pour le premier et respectivement le 
sixième cas des simulations eau - huile. Dans chaque figure on a tracé la courbe obtenue pour 
la géométrie originale, avec les passages lisses et celle obtenue à partir de la nouvelle 
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géométrie, avec les passages obturés. Les courbes marquées avec « géométrie originale » sont 
les mêmes qu'on a présentées dans les figures 4.24, 4.25, 4.26 et 4.27. Pour la nouvelle 
géométrie, on remarque l'absence des courants périphériques. Sur le reste de la section 
transversale des canaux on remarque aussi, la similarité entre les deux courbes. Les 
répartitions avec « passages obturés » présentent des amplitudes de variation plus élevées 
parce que le fluide qui, dans la géométrie originale, circulait par les courants périphériques est 




























• Géométrie originale 
-Passages obturés 
X = 0 
Fluide froid 
Vin = 0.1 m/s 
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• Géométrie originale 
-Passages obturés 
X = 0 
Fluide chaud 
Vin = 0.1 m/s 
-0.09 -0.045 0 0.045 
Position axe Z (m) 
0.09 
Figure 4.24.b 
Figure 4.30 - Comparaison des distributions du débit massique par unité 
de surface pour la série eau - eau, sur la section transversale X=0, 

































• Géométrie originale 
-Passages obturés 
X = 0 
Fluide froid 
Vin = 0.1 m/s 
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Figure 4.25.b 
Figure 4.31 - Comparaison des distributions du débit massique par unité 
de surface pour la série eau - huile, sur la section transversale X=0, 
pour Vin =0.1 m/s (a) canal froid et (b) canal chaud 
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• Géométrie originale 
-Passages obturés 
X = 0 
Fluide chaud 
Vin = 0.1 m/s 
-0.09 -0.045 0 0.045 
Position axe Z (m) 
0.09 
Figure 4.26.b 
Figure 4.32 - Comparaison des distributions du débit massique par unité 
de surface pour la série eau - eau, sur la section transversale X=0, 
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• Géométrie originale 
-Passages obturés 
X = 0 
Fluide chaud 
Vin = 0.1 m/s 
-0.09 -0.045 0 0.045 
Position axe Z (m) 
0.09 
Figure 4.27.b 
Figure 4.33 - Comparaison des distributions du débit massique par unité 
de surface pour la série eau - huile, sur la section transversale X=0, 
pour Vin =0.6 m/s (a) canal froid et (b) canal chaud 
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Dans la figure 4.34 on présente la comparaison entre les distributions de la température sur la 
plaque du milieu pour les simulations eau - eau avec Vm = 0.1 m/s, pour la géométrie 
originale et la géométrie avec les passages périphériques obturés. On peut remarquer que, sur 
la zone commune de la plaque, les distributions de température sont similaires. La même 











Figure 4.34 - Comparaison du champ de température pour les configurations : 
originale (à gauche) et sans passages lisses périphériques (à droite) 
À partir des résultats qualitatifs présentés ci-dessus, on ne peut pas tirer une conclusion 
concernant les performances des deux configurations de l'ECP. Dans les figures 4.35 et 
respectivement 4.36 on a illustré des comparaisons entre les résultats numériques pour l'ECP 
avec et sans les canaux périphériques, en termes de nombre de Nusselt et du coefficient de 
frottement. L'obstruction des canaux périphériques détermine l'augmentation des deux, le 
nombre de Nusselt et le coefficient de frottement. L'augmentation moyenne est de 12.4% 
(entre 9.2 et 15.7%) pour le nombre de Nusselt et de 19.5% (entre 14.5 et 21.2) pour le 
coefficient de frottement. Cette amélioration du transfert de chaleur suggère qu'il est possible 
de diminuer encore la taille de l'ECP et transférer le même flux thermique, avec la pénalisation 
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Figure 4.36 - Comparaison en termes de coefficient de frottement 
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4.4 Influence de l'arrangement des ports sur les performances de 
l'ECP 
La disposition des ports détermine le type d'écoulement dans l'ECP : vertical ou en diagonale. 
Le fait que l'arrangement des ports pourrait influencer les performances thermiques et 
hydrauliques des ECP est mentionné dans certaines publications [Cooper et Usher, 1988, 
Wang et al., 2007]. Gut et Pinto (2003, 2004.a) ont indiqué que l'influence de l'arrangement 
des ports sur le coefficient de convection et le coefficient de frottement est inconnue. Toutes 
les sources mentionnées ci-dessus ont cité les travaux de Okada et al. (1970), dans lequel une 
comparaison des profils de température pour un nombre de Reynolds d'environ 4000 dans un 
ECP de type non-chevron a été faite. La comparaison a mené à la conclusion qu'il n'y avait pas 
une différence significative entre les deux configurations. 
Afin de comparer les deux configurations d'ECP, verticale et en diagonale, un nouveau 
modèle numérique a été construit. Ce modèle a été obtenu en modifiant le modèle présenté 
dans la section 3.2. Pour chaque fluide, l'une des zones de distribution a été mise en miroir (y 
compris l'entrée ou la sortie afférente). Afin de comparer avec des résultats similaires, les 
mêmes deux séries de simulations (présentées dans le paragraphe 4.3) que dans le cas de 
l'arrangement vertical, ont été réalisées: eau - eau et eau - huile avec des paramètres 
synthétisés dans le tableau 4.5. 
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Figure 4.37 - Vue d'une zone fluide du modèle 3D de l'ECP 
à configuration en diagonale 
Les résultats montrent qu'il n'existe pas de différences très significatives entre les deux 
configurations. Le nombre de Nusselt est plus élevé pour le type de port en diagonale, de 1.7% 
en moyenne (la croissance entre 1.3% et 2.4%) pour la série eau - eau, et de 1.6% en moyenne 
(croissance comprise entre 0.9% et 3.2%) pour la série eau - huile. Dans la figure 4.38 on a 
illustré la comparaison pour le canal chaud de la série eau - eau. 
Les différences en termes de coefficient de frottement sont négligeables; pour toutes les 
simulations, les écarts sont inférieurs à 0.4%. Puisque les deux séries de données sont presque 
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Figure 4.38 - Comparaison en termes de nombre de Nusselt pour 
le canal chaud de la série eau-eau 
En termes de températures de sortie, les différences maximale et moyenne entre les deux 
configurations sont 1.6 K et respectivement 0.3 K pour la série eau - eau et de 0.6 K et 
respectivement 0.2 K pour la série eau - huile. Ces résultats soutiennent les résultats de 
Okada et al. (1970), qui avait observé pour Re =* 4000 que les distributions de températures 
pour l'écoulement vertical et en diagonale étaient presque similaires, avec une différence de 
presque un degré à la sortie de l'ECP. 
La figure 4.39 montre la comparaison entre les distributions de la température sur la plaque du 
milieu pour les simulations eau - eau avec V,n = 0.1 m/s, pour les configurations verticale et en 
diagonale. On peut remarquer que la distribution de température est plus symétrique par 
rapport à l'axe X (le long de la longueur de la plaque), pour le cas en diagonale. Avec 
l'augmentation des vitesses des fluides aux entrées, l'influence de l'arrangement des ports 
















Figure 4.39 - Comparaison du champ de température pour les configurations : 
verticale (à gauche) et en diagonale (à droite) 
Pour pouvoir observer plus en détail les différences entre les distributions de températures 
pour les deux configurations, on a illustré dans les figures 4.40 et 4.41 les profils des 
températures selon les axes Z et respectivement X (il s'agit des mêmes types de profils que 
ceux présentés dans le paragraphe 4.3.3). Pour les deux figures on a choisi des cas avec les 
moindres vitesses à l'entrée, pour mieux observer les différences : dans le cas de la figure 4.40 
on a le canal chaud de la simulation no. 1 de la série eau - huile et dans le cas de la figure 4.41 
- le canal froid de la simulation no. 1 de la série eau - eau. On observe des différences assez 
faibles entre les profils pour les deux configurations. 
Dans le cas de la figure 4.40 on observe que seuls les profils qui sont les plus proches de la 
sortie (X—0.087 m) sont moins superposés. Cela est dû au fait que, dans les deux cas, les 
lignes de courant du fluide changent de direction différemment vers la sortie. Ainsi, la sortie 
du fluide chaud se trouve de côtés opposés pour les deux configurations : vers Zmax pour la 
configuration verticale et vers Zmin pour la configuration en diagonale. 
Dans le cas de la figure 4.41 on observe que les profils Z=-0.07 m et Z— 0.07 m sont 
parfaitement superposés pour la configuration en diagonale, alors qu'ils sont écartés dans le 
cas de la configuration verticale. Ce fait est prédictible si on regarde la figure 4.39 : on a parlé 
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Figure 4.40 - Comparaison des profils de température selon l'axe Z 
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Position axe X (m) 
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Figure 4.41 - Comparaison des profils de température selon l'axe X 
pour les configurations verticale et en diagonale 
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La comparaison de la distribution des débits, montre également de faibles différences entre les 
deux configurations. Dans la figure 4.42, on a illustré les résultats pour le fluide chaud de la 
première simulation de la série eau - huile. On observe que le fluide est mieux réparti dans le 
cas de la configuration en diagonale - le pic vers Zmax est moins prononcé et globalement il y 
a plus de symétrie que dans le cas de la configuration verticale. 
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Figure 4.42 - Comparaison des distributions de débits 
pour les configurations verticale et en diagonale 
4.5 L'analyse du transfert de chaleur et de l'écoulement dans les 
ECP en convection mixte 
Comme on a mentionné déjà dans le paragraphe 1.4.2, à notre connaissance, le sujet de la 
convection mixte a été touché seulement par Okada et al. (1970). Il a fait une investigation 
expérimentale sur la distribution de températures dans un ECP de type non-chevron, à deux 
canaux. Ils ont présenté des comparaisons en termes de distribution de températures sur les 
plaques pour des écoulements en deux directions : ascendant et descendant. Ils ont observé 
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une détérioration sévère du transfert thermique et un changement important de la distribution 
des températures sur les plaques dans les cas où la convection naturelle s'oppose à 
l'écoulement forcé. 
Dans ce qui suit, nous allons faire une étude plus systématique de l'influence de la convection 
naturelle sur le transfert thermique et les pertes de pression dans un ECP. 
En plus des paramètres présentés dans la section 2.4, dans le cas de la convection mixte, il y a 
deux autres paramètres qui caractérisent le processus : les nombres de Grashof et de Rayleigh. 
Ils sont définis respectivement avec les équations suivantes : 
Gr 
g - ( 3 - ( T p - T m ) - D ^ - p 2 (4.6) 
Ra = Gr • Pr (4.7) 
Pour analyser les effets de la convection mixte dans les ECP, le montage expérimental décrit 
dans la section 2.1 a été muni d'un pivot avec lequel l'ECP pouvait être inversé. Dans ce qui 
suit, on va se référer à la « position normale » et à la « position inverse » de l'ECP, qui sont 
illustrées dans la figure 4.43. Dans la position normale, l'effet de la gravité « aide » 


















Figure 4.43 - Positions de l'ECP 





Un nombre de quatre paires d'expériences ont été effectuées, avec de l'eau des deux côtés, 
froid et chaud. Chacune de ces paires consiste d'une expérience en « position normale » et une 
en « position inverse ». Les principaux paramètres de ces expériences sont présentés dans les 
tableaux 4.10 et 4.11 pour les côtés froid et respectivement chaud. 
Tableau 4.10 - Les principaux paramètres des expériences pour le canal froid 
Expérience 
1 pos. normale 
1 pos. inverse 
2 pos. normale 
2 pos. inverse 
3 pos. normale 
3 pos. inverse 
4 pos. normale 











v - débit volumique [m3/s] 
Te - température entrée [K] 
Re - nombre de Reynolds 
Ra - nombre de Rayleigh 
















































Tableau 4.11 - Les principaux paramètres des expériences pour le canal chaud 
Expérience 
1 pos. normale 
1 pos. inverse 
2 pos. normale 
2 pos. inverse 
3 pos. normale 
3 pos. inverse 
4 pos. normale 























































Dans les figures 4.44,..., 4.47 on a illustré les profils de température pour les expériences 3 et 
4. On observe qu'il y a d'importantes différences entre les profils obtenus pour les deux 
positions de l'ECP. Sur toutes ces figures on observe que dans le cas où la convection naturelle 
« aide » l'écoulement (c'est-à-dire l'ECP est en position illustrée dans la figure 4.43.a), les 
deux fluides sont plus chauds par rapport au cas où la convection naturelle s'oppose à 
l'écoulement forcé (figure 4.43.b). Les différences de températures entre ces profils s'élèvent 
jusqu'à approximativement 22°C dans le cas de la figure 4.47 (X = 0.094 m). On observe que 
les différences sont toujours plus accentuées dans le cas du fluide chaud et vers le côté négatif 
de l'axe Z, où se trouvent l'entrée et la sortie du fluide chaud, probablement que les nombres 
de Gr locaux sont plus élevés à cause de la diminution de la viscosité des fluides. 
Globalement on observe que l'allure des courbes similaires se ressemble pour ces deux 
expériences et ressemble aussi à celles des deux autres expériences (#1 et #2), qui n'ont pas 
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Figure 4.44 - Comparaison des profils de températures pour les deux 
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o Les forces de flottabilité aident 
• Les forces de flottabilité s'opposent 
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Figure 4.45 - Comparaison des profils de températures pour les deux 
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Figure 4.46 - Comparaison des profils de températures pour les deux 
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• Les forces de flottabilité aident 
• Les forces de flottabilité s'opposent 
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Figure 4.47 - Comparaison des profils de températures pour les deux 
positions de l'ECP (expérience no. 4 - canal chaud) 
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Dans les figures 4.48,..., 4.51 on a illustré une comparaison similaire à celle faites dans les 
images qu'on vient de présenter, mais cette fois-ci en termes de contours de températures sur 
les plaques externes des deux canaux, pour les expériences #1 et #4. Ces contours ont été 
obtenus en effectuant une interpolation bilineaire des 40 valeurs de température mesurées sur 
chacune des deux surfaces externes des plaques. Dans chacune de ces images, on a représenté 
à gauche la distribution pour le cas où les forces de flottabilité et l'écoulement ont le même 
sens et à droite pour le cas où ils ont des sens opposés. On peut observer que le champ de 
température est moins symétrique quand l'ECP est en position inverse, surtout dans le cas du 
fluide chaud. Ces distributions suggèrent le fait que, dû aux forces de flottabilité qui 
s'opposent à l'écoulement, la répartition du fluide dans la section transversale du canal est 
moins uniforme et moins symétrique que dans l'autre position de l'ECP. Cette détérioration du 
champ thermique ressemble à celle observée par Okada et al. (1970), mais elle est moins 
accentuée. On mentionne de nouveau que, dans leur cas, les conditions pour que la convection 
naturelle ait plus d'importance étaient plus favorables : les plaques n'étaient pas de type 
chevron (les ondulations étant parallèles au largueur des plaques), elles n'avaient pas de points 
de contact et l'écart entre deux plaques consécutives était de 4.7 mm (voir figure 1.16). 
Figure 4.48 - Comparaison des contours de températures sur les plaques externes 
(expérience no. 1 - canal froid). Les forces de flottabilité aident (à gauche) et 
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Figure 4.49 - Comparaison des contours de températures sur les plaques externes 
(expérience no. 1 - canal chaud). Les forces de flottabilité aident (à gauche) et 
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Figure 4.50 - Comparaison des contours de températures sur les plaques externes 
(expérience no. 4 - canal froid). Les forces de flottabilité aident (à gauche) et 
s'opposent (à droite). 
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Figure 4.51 - Comparaison des contours de températures sur les plaques externes 
(expérience no. 4 - canal chaud). Les forces de flottabilité aident (à gauche) et 
s'opposent (à droite). 
Puisqu'à partir des figures ci-dessus on ne peut pas tirer une conclusion concernant la plus 
efficiente position de l'ECP de point de vue du transfert thermique, on doit faire d'autres 
comparaisons. 
Dans la figure 4.52 on a illustré les températures de sortie du courant froid pour les deux séries 
de quatre expériences, avec l'ECP en position « normale » et « inversée ». La figure 4.53 est 
similaire, mais pour le fluide chaud. Dans ces figures on observe que, pour la position 
« normale », le fluide froid sort toujours plus chaud (avec 2.8 K en moyenne) et le fluide 
chaud sort toujours plus froid (avec 5.0 K en moyenne) que dans l'autre position. 
Les figures 4.54 et 4.55 illustrent, la comparaison du flux de chaleur reçu par le fluide froid et 
respectivement chaud, flux calculés avec l'équation 2.5. Finalement, les figures 4.56 et 4.57 
illustrent la comparaison du nombre de Nusselt pour les mêmes séries de données. Le nombre 
de Nusselt a été calculé à partir de l'équation 2.3. 
Toutes ces images mènent à la conclusion que le transfert thermique est amélioré quand la 
flottabilité s'ajoute à la convection forcée, effet du à l'augmentation de la vitesse moyenne du 
fluide dans les canaux. Ainsi, la croissance du flux thermique se situe entre 8.6% et 15.1%, 
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avec une moyenne de 10.0%. L'augmentation moyenne du nombre de Nu pour le côté froid 
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Figure 4.52 - Comparaison des températures de sortie 
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Figure 4.53 - Comparaison des températures de sortie 
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Figure 4.54 - Comparaison en termes de flux de chaleur 
reçu par le fluide froid 
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Figure 4.55 - Comparaison en termes de flux de chaleur 
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Figure 4.56 - Comparaison en termes de nombre de Nusselt 
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Figure 4.57 - Comparaison en termes de nombre de Nusselt 
moyen pour le fluide chaud 
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En ce qui concerne les pertes de pression, pour ces expériences, les capteurs de pression ont 
mal fonctionné. Le capteur de pression du côté froid a été brisé au cours des expériences et 
l'autre a enregistré du « bruit » à un niveau inacceptable, ce qui fait que les lectures ne soient 
pas valides. 
On mentionne ici que dans le cas des expériences décrites antérieurement dans le paragraphe 
4.1.1, on a obtenu des lectures de pertes de pression jusqu'à un nombre de Reynolds d'environ 
50. Ces expériences isothermes ont été effectuées à une température d'environ 25°C. 
Dans le présent cas, les températures dans le système pouvaient aller jusqu'à 93°C et les 
températures moyennes ont été d'approximativement 31°C et 63°C pour les canaux froid et 
respectivement chaud. Les températures élevées ont l'effet de ramollir les tuyaux en plastique 
et d'intensifier les pulsions et vibrations dans le système, vibrations causées par les pompes et 
aussi par les mécanismes rotatives des compteurs volumétriques. On doit mentionner aussi que 
dans le cas des présentes expériences, les débits étaient extrêmement faibles, presque à la 
limite de la plage des instruments de mesure. Aussi, dans le cas du fluide chaud, à cause de la 
température moyenne élevée, les nombres de Re équivalents s'obtiennent à des débits plus 
faibles (jusqu'à presque la moitié) que ceux utilisés dans le cas des expériences du paragraphe 
4.1.1, qui étaient isothermes, à environ 25°C. 
Par la suite, l'obtention des données expérimentales a été impossible et on doit appeler au 
modèle numérique pour étudier ce problème. 
En plus de la validation présentée dans la section 4.2, on présente ici d'autres comparaisons 
numériques, pour étudier le comportement de notre modèle numérique en régime de 
convection mixte. 
Dans les figures 4.58,..., 4.65 on a illustré les profils de température pour les expériences 1 et 
4, pour chaque canal et pour les deux positions de l'ECP. Ces figures sont similaires à celles 
présentées dans le paragraphe 4.2.4 
Pour tous les cas analysés, on peut observer qu'il y a de fortes similitudes entre les résultats 
expérimentaux et ceux numériques et que les données expérimentales et numériques sont plus 
proches dans le cas de l'expérience no. 4. Pour de très faibles nombres de Re (comme dans le 
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cas de l'expérience no.l), les pompes volumétriques et les mécanismes rotatifs des compteurs 
volumétriques ont provoqué des fluctuations (impulsions) de pression qui ont perturbé le 
régime laminaire. C'est pour cela que la distribution de débits et, par conséquence, la 
répartition de température est différente dans le cas expérimental, par rapport à l'écoulement 
idéalisé des simulations. Egalement, les commentaires du paragraphe 4.2.4 sur les autres 
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Figure 4.58 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal froid (expérience no. 1, les forces de 
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Figure 4.59 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal chaud (expérience no. 1, les forces de 
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Figure 4.60 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal froid (expérience no. 1, les forces de 
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Figure 4.61 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal chaud (expérience no. 1, les forces de 
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Figure 4.62 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal froid (expérience no. 4, les forces de 
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Figure 4.63 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal chaud (expérience no. 4, les forces de 
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Figure 4.64 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal froid (expérience no. 4, les forces de 
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Figure 4.65 - Comparaison des températures sur la surface externe de la 
plaque extérieure du canal chaud (expérience no. 4, les forces de 
flottabilité et l'écoulement ont des sens opposés) 
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Les figures 4.66,...,4.69 illustrent la comparaison entre les données expérimentales et 
numériques en termes de nombre de Nusselt. Le nombre de Nusselt a été calculé à partir de 
l'équation 2.3. Les différences relatives moyennes sont, dans le cas où les forces de flottabilité 
et l'écoulement ont le même sens, de 18.7% et 19.4% pour les canaux froid et respectivement 
chaud. Pour l'autre position de l'ECP, les différences sont de 12.8% et 13.4% pour les canaux 
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Figure 4.66 - Comparaison en termes de nombre de Nusselt moyen pour le 
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Figure 4.67 - Comparaison en termes de nombre de Nusselt moyen pour le 
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Figure 4.68 - Comparaison en termes de nombre de Nusselt moyen pour le 
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Figure 4.69 - Comparaison en termes de nombre de Nusselt moyen pour le 
fluide chaud, les forces de flottabilité et l'écoulement ont des sens opposés 
Avec le modèle numérique validé on peut analyser et comparer la distribution de l'écoulement 
sur la section transversale des canaux et les pertes de pression dans les deux canaux. 
Dans les figures 4.70 et 4.71 on présente la répartition de débits pour les canaux froid et chaud 
dans le cas de l'expérience no. 1. Les figures 4.72 et 4.73 sont similaires, mais pour 
l'expérience no. 4. Dans les tableaux 4.11 et 4.12 on présente les poids des courants 
périphériques du débit massique total qui passent par les canaux pour les expériences no. 1 et 
respectivement no. 4. 
Pour les deux cas étudiés, on observe que la distribution du fluide froid est presque identique 
pour les deux positions d l'ECP. Par contre, dans le cas du fluide chaud, quand les forces de 
flottabilité s'opposent à l'écoulement forcé, on observe une importante différence: la 
distribution du débit s'écarte de la structure type, structure quelque peu symétrique présente 
par exemple dans le cas du fluide froid. Dans ce cas, le courant qui passe par le passage lisse 
périphérique qui se trouve vers Z positif, où l'entrée du fluide chaud est située, est très 
important : il représente approximativement 22% et 16% du débit total du canal chaud pour les 
expériences no. 1 et respectivement no. 4. Aussi, les valeurs les plus élevées 
(conventionnellement c'est un minimum pour indiquer le sens du fluide) du débit massique 
155 
RÉSULTATS 
sont 12 et respectivement 8.9 fois plus élevées que la valeur moyenne sur le reste de la section. 
Pour toutes les expériences, dans le cas du canal froid, ces rapports se situent entre 4.8 et 5.3. 
Tableau 4.12 - Poids des courants périphériques du débit massique 
























Tableau 4.13 - Poids des courants périphériques du débit massique 
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Figure 4.70 - Comparaison des distributions de débits pour les deux 
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Figure 4.71 - Comparaison des distributions de débits pour les deux 
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Figure 4.72 - Comparaison des distributions de débits pour les deux 
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Figure 4.73 - Comparaison des distributions de débits pour les deux 
positions de l'ECP (expérience no.4, fluide chaud) 
Les figures 4.74 et 4.75 illustrent la comparaison des pertes de pression obtenues 
numériquement pour le canal froid et respectivement chaud. Dans chaque image on a comparé 
les deux séries de données qui correspondent aux deux positions de l'ECP. On observe dans 
les deux cas que les pertes de pression augmentent dramatiquement quand la flottabilité 
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s'ajoute à la convection forcée. Ainsi, l'augmentation moyenne de AP est d'environ 46% pour 
le côté froid et d'environ 323% pour le côté chaud. Ce comportement apparemment 
inexplicable peut être expliqué en observant, dans les figures 4.70, ..., 4.73 que, dans le cas où 
les forces de flottabilité s'opposent à l'écoulement forcé, une grande partie des débits de fluide 
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Figure 4.74 - Comparaison des pertes de pression pour les deux 
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Figure 4.75 - Comparaison des pertes de pression pour les deux 
positions de l'ECP (fluide chaud) 
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Les figures 4.76 et 4.77 illustrent la comparaison entre les distributions de la température sur 
la plaque du milieu pour les expériences no. 1 et respectivement no. 4. Dans chacune de ces 
images, à gauche on a représenté la distribution pour le cas où les forces de flottabilité et 
l'écoulement ont le même sens et à droite pour le cas où ils ont des sens opposés. On observe 
sur la figure 4.76 que dans le cas où les forces de flottabilité et l'écoulement ont des sens 
opposés il y a une importante asymétrie du champ de températures. Comme on a pu voir sur la 
figure 4.71, la distribution des débits est très affectée par la convection naturelle dans le fluide 
chaud et, par conséquence, la partie droite de la plaque est beaucoup plus chaude que l'autre 
partie, à cause du courant de fluide majoritaire qui la balaye. Avec l'augmentation des vitesses 
des fluides aux entrées, l'influence de la convection naturelle devient moins importante, et la 
différence entre les deux distributions est moins frappante dans le cas de l'expérience no. 4, 
comme on peut observer sur la figure 4.77. 
Figure 4.76 - Comparaison du champ de température sur la plaque du milieu 
pour l'expérience no. 1. Les forces de flottabilité aident (à gauche) 
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Figure 4.77 - Comparaison du champ de température sur la plaque du milieu 
pour l'expérience no. 4. Les forces de flottabilité aident (à gauche) 
et s'opposent (à droite). 
4.6 Conclusions 
Dans ce chapitre on a présenté la validation du montage expérimental et du modèle numérique 
et les résultats obtenus. 
Le montage expérimental a été validé en faisant des comparaisons en termes de coefficients de 
frottement et de nombre de Nusselt avec d'autres données de la littérature. On a observé que 
les données obtenues se situent à l'intérieur de la plage définie par les données existantes dans 
la littérature, qui sont assez écartées à cause des différences des paramètres des ondulations 
(forme, amplitude, pas). Dans cette plage, nos données se situent vers le bas, donc il s'agit 
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d'une réduction du frottement et du transfert de chaleur à cause qu'il possède sur les bords des 
plaques deux petits passages lisses verticaux. La présence de ces passages, qui ne sont pas 
typiques pour tous les ECP, diminue tant le coefficient de frottement que le nombre de 
Nusselt. 
Une validation détaillée du modèle numérique a été faite, dans les régimes laminaire et 
turbulent. En comparant des données expérimentales et numériques - les coefficients de 
frottement, les températures de sortie et le champ de température sur les deux plaques 
extérieures de l'ECP, on a validé le modèle laminaire pour des nombres de Reynolds plus 
faibles que 400. Similairement, pour le régime turbulent, qui correspond à des nombres de 
Reynolds supérieurs à 400, plusieurs modèles de turbulence avec de différents traitements de 
la paroi ont été testés : K-CO SST, K-e RNG NEWF, K-e Realizable SWF, K-e Realizable 
NEWF et K-e Realizable EWT. En considérant l'analyse des erreurs moyennes, le modèle K-e 
Realizable NEWF a été considéré comme le modèle de turbulence le plus adéquat pour 
simuler des écoulements turbulents dans cet ECP. 
Dans le régime laminaire, les erreurs relatives moyennes entre les données numériques et 
celles expérimentales ont été de 15.1% pour le coefficient de frottement et 5.7% pour le 
nombre de Nusselt. En termes de températures de sortie pour les canaux froid et chaud, la 
moyenne des valeurs absolues des différences entre les données expérimentales et numériques 
a été de 0.71 K. Dans le régime turbulent, les erreurs relatives moyennes entre les données 
numériques (pour le modèle choisi K-e Realizable NEWF) et celles expérimentales ont été de 
2.5% pour le coefficient de frottement et de 8.6% pour le nombre de Nusselt. Pour les 
températures de sortie, on a obtenu une moyenne des différences de 0.69 K. 
Ensuite, une analyse du transfert de chaleur et de l'écoulement dans l'ECP modélisé a été 
faite, en considérant deux séries de six simulations chacune, la première avec de l'eau dans les 
deux canaux et le seconde avec de l'eau et de l'huile de moteur dans les canaux chauds et 
froids, respectivement. Pour chaque simulation, on a imposé le même débit volumétrique aux 
deux entrées, c'est-à-dire la même vitesse d'entrée pour les deux canaux. Les vitesses utilisées 
aux entrées sont 0.1, 0.2,..., 0.6 m/s et les nombres de Reynolds ont varié approximativement 
de 250 à 3200 pour l'eau et de 3.5 jusqu'à 29.2 pour l'huile de moteur. Pour toutes les 
simulations, les températures d'entrée de fluide ont été fixées à 20°C et 80°C pour le côté froid 
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et respectivement chaud et les propriétés des fluides ont été considérées variables. On a mis en 
évidence la non-uniformité du champ de températures, non-uniformité qui diminue avec 
l'augmentation du nombre de Reynolds. L'analyse de la distribution de l'écoulement sur les 
sections transversales des canaux a mis en évidence que les fluides suivent préférentiellement 
les deux passages lisses périphériques et que ces deux courants de fluide sont 
considérablement plus élevés que dans d'autres régions du canal. Dans le cas de l'huile, la 
distribution du débit massique est plus uniforme que dans le cas de l'eau. L'analyse de la 
distribution du flux de chaleur montre que toute la zone active de la plaque du milieu, incluant 
les zones de distribution, contribue uniformément au transfert thermique. 
A partir du modèle numérique original, un autre modèle numérique a été construit pour 
évaluer l'effet des canaux lisses périphériques sur le transfert de chaleur et les pertes de 
pression. Ce modèle consiste de la même géométrie, avec les canaux périphériques obturés. 
Cette comparaison montre que l'absence des passages lisses provoque l'augmentation du 
transfert thermique et aussi, des pertes de pression. 
On a fait également une autre modification du modèle numérique, pour pouvoir comparer les 
configurations verticale et en diagonale. La comparaison des coefficients de frottement a 
montré des écarts inférieurs à 0.4%. On a observé de très faibles différences au niveau du 
nombre de Nusselt - la configuration en diagonale étant plus avantageuse (croissance de 1.7% 
et de 1.6% en moyenne pour les séries eau - eau et respectivement eau - huile). Également, on 
a remarqué que le champ de températures était plus symétrique par rapport à la longueur de la 
plaque. 
Une investigation sur l'influence de la convection naturelle sur le transfert de chaleur et sur les 
pertes de pression dans notre ECP a été faite. Dans ce but, le montage expérimental a été muni 
d'un pivot avec lequel l'ECP pouvait être inversé. Un nombre de quatre paires d'expériences 
ont été effectuées, avec de l'eau des deux côtés, chaque paire consistant d'une expérience en 
« position normale », et une en « position inverse », ce qui correspond à des forces de 
flottabilité qui aident et respectivement s'opposent à l'écoulement forcé. 
La comparaison de la distribution de températures relève d'importantes différences entre les 
résultats obtenus avec les deux positions de l'ECP (jusqu'à 22°C dans certaines zones des 
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plaques). Une analyse plus détaillée montre que le transfert de chaleur est plus intense dans le 
cas où les forces de flottabilité aident l'écoulement forcé : le fluide froid sort plus chaud (avec 
2.8 K en moyenne) et le fluide chaud sort toujours plus froid (avec 5.0 K en moyenne) que 
dans l'autre position de l'ECP. En conséquence, la quantité de chaleur échangée entre les deux 
fluides est plus élevée dans ce cas, avec 10.0% en moyenne. Aussi, les nombres de Nusselt 
pour les côtés froid et chaud augmentent, en moyenne, de 15.3% et respectivement 16.1%. 
Les pertes de pression n'ont pas pu être examinées expérimentalement et une validation 
supplémentaire du modèle numérique dans ce régime d'écoulement a été faite. Les résultats 
numériques montrent que, dans le cas où les forces de flottabilité s'opposent à l'écoulement 
forcé et pour le fluide chaud, les veines périphériques de fluide deviennent jusqu'à deux fois 
plus importantes que dans l'autre position de l'échangeur. La comparaison des pertes de 
pression montre que les forces de flottabilité qui aident entraînent aussi une augmentation 
dramatique du frottement (d'environ 46% pour le côté froid et 323% pour le côté chaud, en 
moyenne), probablement à cause de l'écoulement des fluides plus concentré dans les passages 
lisses périphériques. 
L'analyse des données numériques montre aussi que, si l'ECP est en position inverse, il y a 
une augmentation de la non-symétrie du champ de températures sur la plaque du milieu. Ainsi, 
le côté de la plaque qui correspond à l'entrée du fluide chaud est plus chaud que dans l'autre 
cas, à cause du courant de fluide majoritaire qui la balaye. Avec l'augmentation des vitesses de 
fluide aux entrées, l'influence de la convection naturelle devient moins importante et la 
distribution de températures devient plus symétrique. 
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Le but de la présente étude est d'élargir la base de connaissances sur l'écoulement et le 
transfert de chaleur dans les échangeurs de chaleur à plaques. Pour cela, une étude 
expérimentale et des simulations numériques ont été réalisées. 
Dans le deuxième chapitre de ce travail on a décrit le montage expérimental. Il est composé 
de deux circuits principaux : un circuit froid et un circuit chaud, chacun branché à un des deux 
côtés de l'ECP utilisé qui comprend trois plaques (deux canaux). Les données expérimentales 
obtenues sont les températures d'entrée et de sortie de chaque fluide, les pertes de pression 
dans les deux canaux de l'ECP et la distribution de températures sur les deux plaques 
extérieures de l'ECP. Toutes les données obtenues ont été utilisées pour la vérification du 
montage expérimental et, ensuite, pour valider le modèle numérique présenté dans le troisième 
chapitre. 
Le modèle numérique décrit dans le troisième chapitre, modèle qui représente fidèlement 
l'ECP réel, a été utilisé pour les simulations faites pour ce travail. Le domaine de calcul a été 
maillé avec un maillage entièrement tétraédrique avec une taille moyenne des mailles de 0.6 
mm. Pour des nombres de Reynolds inférieurs à 400, le modèle laminaire a été utilisé. On a 
utilisé la technique des volumes finis pour résoudre le système d'équations gouvernantes. Le 
schéma de discrétisation spatiale de deuxième ordre a été utilisé pour les équations de la 
conservation de la quantité de mouvement et de l'énergie. La méthode de discrétisation 
PRESTO! et l'algorithme SIMPLE ont été utilisés pour calculer la pression sur les faces des 
volumes finis et pour le couplage vitesse - pression, respectivement. Aux entrées des canaux 
on a imposé la température des fluides et une vitesse uniformément distribuée, perpendiculaire 
sur la surface courbée. Pour les deux sorties, la condition « pressure outlet » a été utilisée. 
Pour la turbulence, pour les entrées, ainsi que pour les sorties on a choisi d'imposer l'intensité 
de la turbulence et le diamètre hydraulique comme conditions aux limites. Les fluides 
considérés dans ce travail ont été l'eau et l'huile de moteur, avec des propriétés variables en 
fonction de la température (sauf la chaleur spécifique de l'eau). Le matériel des plaques est 
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l'acier inoxydable. On a tenu compte de la conduction de la chaleur dans les plaques de l'ECP 
et également de la variation des propriétés des fluides avec la température. 
Dans le quatrième chapitre on a présenté la validation du montage expérimental et du modèle 
numérique et les résultats obtenus. 
Le montage expérimental a été validé en faisant des comparaisons en termes de coefficients de 
frottement et de nombre de Nusselt avec d'autres données de la littérature. Ensuite, une 
validation détaillée du modèle numérique a été faite, dans les régimes laminaire et turbulent. 
Le modèle laminaire a été validé pour des nombres de Reynolds inférieurs à 400. En régime 
turbulent, qui correspond à des nombres de Reynolds supérieurs à 400, plusieurs modèles de 
turbulence ont été testés. En analysant les erreurs par rapport aux données expérimentales, on 
a choisi le modèle K-e Realizable NEWF comme le plus adéquat. 
Ensuite, une analyse du transfert de chaleur et de l'écoulement dans l'ECP modélisé a été 
faite, en considérant deux séries de six simulations chacune, la première avec de l'eau dans les 
deux canaux et le seconde avec de l'eau et de l'huile de moteur dans les canaux chauds et 
froids, respectivement. On a mis en évidence la non-uniformité du champ de températures et 
que la distribution du débit sur les sections transversales des canaux n'est pas uniforme, les 
fluides suivent préférentiellement les deux passages lisses périphériques. Une analyse avec un 
modèle qui avait ces passages périphériques obturés a démontré que l'absence de ces passages 
lisses provoque l'augmentation du transfert thermique et aussi, des pertes de pression. 
Les configurations verticale et en diagonale ont été également comparées et des différences 
très faibles ont été mises en évidence, la configuration en diagonale étant plus avantageuse de 
point de vue du transfert thermique. 
On a investigué ensuite l'influence de la convection naturelle sur le transfert de chaleur et les 
pertes de pression dans notre ECP. La comparaison entre les performances de l'ECP dans deux 
positions (normale et inverse) a démontré que, dans le cas où les forces de flottabilité aident 
l'écoulement, les performances thermiques de l'ECP augmentent et les performances 
hydrauliques se détériorent (les pertes de pression augmentent). 
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CONCLUSIONS GÉNÉRALES 
Globalement, on peut conclure que le CFD s'est avéré un outil très efficace dans l'étude et 
l'optimisation de cet échangeur de chaleur. Ce travail contribue à l'étude des échangeurs de 
chaleur à plaques, en fournissant de nouvelles données expérimentales. Également, la 
conception du montage expérimental qui peut être caractérisée comme réussie pourra être 
utilisée comme référence par d'autres auteurs. Autres points originaux de ce travail sont : 
• le domaine de calcul plus complet et plus complexe par rapport à d'autres études 
• la comparaison détaillée de plusieurs modèles de turbulence 
• une analyse détaillée du champ thermique et de la distribution de l'écoulement pour 
deux combinaisons de fluides : eau - eau et eau - huile 
• l'analyse comparative des performances de l'ECP avec et sans les passages 
périphériques lisses 
• l'analyse comparative des performances de l'ECP avec les configurations des ports 
verticale et en diagonale 













chaleur spécifique, [J/(kgK)] 
viscosité dynamique [Pa • s] 
conductivité thermique, [W/(mK)] 
température, [C] 
température, [K] 
Tableau A.l - Les propriétés physiques de l'eau en 
fonction de la température [ASHRAE, 2005] 




















































































































Tableau A.2 - Les propriétés physiques de l'huile de moteur 
en fonction de la température [Incropera et al., 2006] 






















































































Tableau A.3 - Les propriétés physiques de l'acier 
inoxydable [Fluent Inc., 2006] 
p Cp k 
8030 502.48 | 1 6 ~ 
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Annexe B : Estimation des erreurs expérimentales 
Supposons qu'on doit estimer l'erreur expérimentale qui affecte une grandeur physique F 
quelconque, qui est définie en fonctions d'autres variables indépendantes xi, X2,..., xn. 
F = f(xx,x2 xn) (A.l) 
Du point de vue statistique, il fortement improbable d'obtenir les erreurs relatives maximales 
du même signe au même instant. 
L'incertitude dans l'estimation de F peut alors être calculée avec l'équation suivante : 
w 
dF A (dF A (ÔF A (A.2) (Ot \ (ôb A (ôb \ 
Où W|, W2,..., wn sont respectivement les incertitudes de mesure des variables xi, X2,..., xn. 
Dans notre cas, on est intéresse à estimer les incertitudes dans le calcul du nombre de Nusselt 
et du coefficient de frottement. Si on développe les équations 2.2 et 2.3 en remplaçant chaque 
terme par son expression détaillée, on obtient : 
N u =
 2
 • Dh • v • P • Cp • (Tf,s - Tf<e) (A.3) 
k - A - ( T c > e - T t s ) 
ANNEXE 
f = 2 - a v p - V - D h - A g (A.4) 
P • Leff • V2 
Les variables indépendantes sont 
• v, Tf,s, Tf,e et Tc,e dans le cas de l'équation A.3 
• V et v dans le cas de l'équation A.4 
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